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A Lei, la mia musa.
"Possiamo soltanto decidere cosa fare
con il tempo che ci viene concesso"
Gandalf
2Sommario
La presente relazione riporta il lavoro svolto nell’attività di tesi per il
conseguimento della Laurea Magistrale in Ingegneria Meccanica.
Gli obbiettivi finali sono stati la definizione e la progettazione di massima
di riduttori epicicloidali Beveloid ad alto rapporto e di alta precisione per
l’utilizzo su macchine robotiche.
Si è partiti dalla caratterizzazione delle ruote Beveloid sia in ambito
geometrico sia in quello di recupero del backlash, per passare poi alla soluzione
delle problematiche progettuali: definizione del layout, scelta componenti
standard e dimensionamento con relative verifiche analitiche e agli elementi
finiti.
3Abstract
This report shows the work done in the activity of thesis to obtain the
Master Degree in Mechanical Engineering.
The ultimate goals were a definition and a general design of Beveloid
planetary gearboxes with high ratio and high precision for the use on robotic
machines.
We started studying the geometry of the Beveloid gears and their use
in backlash control, then moving on the solution of design problems: the
layout definition, the choice of standard components and the dimensioning
by analytical and finite elements tests.

Introduzione
L’argomento del presente lavoro di tesi è stato ottenuto a seguito del bando "Borse
di Studio ASSIOT 2013 - Settore Sistemico", e svolto in collaborazione con l’azienda
SAMP, divisione Ingranaggi, con sede a Bologna.
ASSIOT è l’Associazione Italiana Costruttori Organi di Trasmissione ed In-
granaggi costituita nel Dicembre 1971 per iniziativa di alcune aziende del settore.
Essa raggruppa, attualmente, 110 aziende con circa 9000 addetti e con una rappre-
sentatività pari al 70% circa del settore.
SAMP Ingranaggi è una divisione della SAMP S.p.A. che a sua volta fa parte
del Gruppo Industriale Maccaferri. L’azienda è attiva, oltre che nella produzione di
ingranaggi conici e cilindrici, nell’ambito della tecnologia degli ingranaggi e nella
produzione di macchine e sistemi per il filo e il cavo.
La richiesta dell’azienda SAMP è stata quella di ampliare il proprio catalogo
prodotti con dei nuovi riduttori epicicloidali per applicazioni robotiche che fossero
sia competitivi rispetto a quelli già presenti sul mercato sia innovativi al fine di un
loro futuro brevetto.
La prima fase ha consistito in uno studio teorico degli aspetti principali del
progetto: backlash e tipologia di ruote dentate. Si è passati quindi ad una raccolta
di informazioni tecniche derivanti principalmente dall’esperienza dell’azienda, in
modo da consentire una definizione di massima delle specifiche di progetto. Si è poi
proseguito nello sviluppo del progetto concettuale, nella quale fase sono stati risolti
i principali problemi di progetto: schema di funzionamento, rapporti di riduzione,
calcolo delle forze, ecc.. Infine, relativamente al riduttore di taglia piccola, sono state
eseguite le attività necessarie al dimensionamento e alla verifica dei componenti in
gioco, nonché la scelta dei componenti standard.
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Capitolo 1
Gli errori di trasmissione
Ad oggi la principale funzione della maggior parte delle ruote dentate consiste nella
trasmissione di coppie e nel trasferimento accurato della posizione angolare.
Essendo l’accuratezza importante per le applicazioni robotiche, il progetto del
riduttore non poteva trascurare questo aspetto, cercando di limitare il più possibile
gli errori di trasmissione angolare.
Quindi, è risultato necessario uno studio preventivo che potesse chiarire i concetti
che sono alla base di tale problematica, senza però che entrasse troppo nello specifico.
1.1 Generalità
Quando una coppia è applicata all’asse di uscita di un riduttore o di un moltiplicatore,
tenendo fisso quello di ingresso, prima di iniziare a trasmetterla, l’ingranamento
deve recuperare il gioco tra i denti di ogni accoppiamento (Backlash).
Figura 1.1: Diagramma coppia-angolo di rotazione ideale.
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A contatto avvenuto su ogni dente, nei riguardi della relazione tra coppia
applicata ed angolo di rotazione in uscita, inizierà ad influire anche la deformabilità
degli elementi, definita dalla Rigidezza Torsionale della trasmissione. Quest’ultima
è calcolabile dalla pendenza della retta che si ha nel diagramma coppia-angolo di
rotazione a recupero dei giochi avvenuto (v.fig.1.1).
Teoricamente il recupero dei giochi avviene a coppia applicata nulla. Nella
pratica però un certo valore di momento è necessario per vincere gli attriti interni
dell’assieme e quindi la retta rappresentate la prima parte del grafico non è verticale
ma leggermente inclinata, come in figura 1.2.
Figura 1.2: Diagramma coppia-angolo contanto gli attriti iniziali.
Facendo agire la coppia prima in un senso e poi in quello opposto, quello che si
ottiene è in realtà un ciclo di isteresi (v.fig.1.3).
Figura 1.3: Ciclo di isteresi della trasmissione.
Dalla figura precedente si può definire anche la Perdita di Moto. Essa è data dal
valore dell’angolo di rotazione che si ha quando è applicato in uscita un momento
pari al 3% della coppia a regime.
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1.2 Definizioni
In generale, tutti i difetti in un accoppiamento tra ruote dentate portano alla nascita
di due aspetti: il Backlash e l’Errore Angolare [1].
1.2.1 Il backlash
Se due ingranaggi accoppiati hanno denti ottenuti con proporzionamento standard,
e standard risulta anche il valore dell’interasse, dovrebbero funzionare idealmente
senza giochi tra i denti. Questo succede perché, in corrispondenza dei diametri
primitivi, il vano tra due denti di una ruota risulta uguale allo spessore del dente
dell’altra.
Il Backlash (j) è l’errore che risulta dalla differenza tra la larghezza del vano di
una ruota e lo spessore del dente della corrispettiva.
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Table 13-1     Equations of Speed Ratio for a Planetary Type
Sun Gear A
za
Planet Gear B
zb
Internal Gear C
zc
Carrier DNo. Description
           +1
            za       + –––            zc
              za      1 + –––              zc
1
2
3
Rotate sun gear A once 
while holding carrier
System is fixed as a 
whole while rotating 
+(za /zc)
Sum of 1 and 2 
             za        – –––             zb
             za        + –––             zc
        za       za      ––– – –––        zc       zb
   za– –––   zc
   za+ –––   zc
0
(fixed)
0
   za+ –––   zc
   za+ –––
			zc
Sun Gear A
za
Planet Gear B
zb
Internal Gear C
zc
Carrier DNo. Description
+1
– 1
0
(fixed)
1
2
3
Rotate sun gear A once 
while holding carrier
System is fixed as a 
whole while rotating 
+(za /zc)
Sum of 1 and 2 
             za        – –––             zb
– 1
           za      – ––– – 1           zb
   za– –––   zc
  – 1
           za      – ––– – 1           zc
0
– 1
– 1
Table 13-2     Equations of Speed Ratio for a Solar Type
SECTION 14     BACKLASH
  Up to this point the discussion has implied that there is no backlash.  If 
the gears are of standard tooth proportion design and operate on standard 
center distance they would function ideally with neither backlash nor 
jamming.
  Backlash is provided for a variety of reasons and cannot be designated 
without consideration of machining conditions.  The general purpose of 
backlash is to prevent gears from jamming by making contact on both 
sides of their teeth simultaneously.  A small amount of backlash is also 
desirable to provide for lubricant space and differential expansion between 
the gear components and the housing.  Any error in machining which tends 
to increase the possibility of jamming makes it necessary to increase the 
amount f backlash by at least as m ch as the possibl  cumulative errors. 
Consequently, the smaller the amount of backlash, the more accurate must 
be the machining of the gears.  Runout of both gears, errors in profile, pitch, 
tooth thickness, helix angle and center distance – all are factors to consider 
in the specification of the amount of backlash.  On the other hand, excessive 
backlash is objectionable, particularly if the drive is frequently reversing or if 
there is an overrunning load.  The amount of backlash must not be excessive 
for the requirements of the job, but it should be sufficient so that machining 
costs are not higher than necessary.
  In order to obtain the 
amount of backlash desired, 
it is necessary to decrease 
tooth thickness.  See Figure 
14-1.  This decrease must 
almost always be greater 
than the desired backlash 
because of the errors in 
manufacturing and assem-
bling.  Since the amount 
of the decrease in tooth 
thickness depends upon the 
accuracy of machining, the 
allowance for a specified 
backlash will vary according 
to the manufacturing condi-
tions.
  It is customary to make half of the allowance for backlash on the 
tooth thickness of each gear of a pair, although there are exceptions.  For 
example, on pinions having very low numbers of teeth, it is desirable to 
provide all of the allowance on the mating gear so as not to weaken the 
pinion teeth.
  In spur and helical gearing, backlash allowance is usually obtained by 
sinking the hob deeper into the blank than the theoretically standard depth. 
Further, it is true that any increase or decrease in center distance of two 
gears in any mesh will cause an increase or decrease in backlash.  Thus, 
this is an alternate way of designing backlash into the system.
  In the following, we give the fundamental equations for the 
determination of backlash in a single gear mesh.  For the determination of 
backlash in gear trains, it is necessary to sum the backlash of each mated 
gear pair.  However, to obtain the total backlash for a series of meshes, it 
is necessary to take into account the gear ratio of each mesh relative to a 
chosen reference shaft in the gear train.  For details, see Reference 10 at 
the end f the technical section.
14.1  Definition Of Backlash
  Backlash is defined in Figure 14-2(a) as the excess thickness of tooth 
space over the thickness of the mating tooth.  There are two basic ways in 
which backlash arises:  tooth thickness is below the zero backlash value; 
and the operating center distance is greater than the zero backlash value.
Figure 14-1 Backlash, j, Between 
   Two Gears
j
R
Linear Backlash = j	= ss – s2
Fig. 14-2(a) Geometrical Definition of
 Angular Backlash
jθ2
jθ1
r
R
Base Circle
Base 
Circle Pinion
Gear
s1
s2
ss
O1
O2
Angular Backlash of                          j Gear = jθ1 = –––                         R
                          j Pinion = jθ2 = –––                          r
Figura 1.4: Definizione di backlash.
Esso può essere rappresentato in vari modi [2]:
• Backlash Circonferenziale (jt): è la lunghezza dell’arco sulla circonferenza
primitiva percorso da una ruota quando viene ruotata fino a portare il dente
in contatto con quello dell’altra tenuta, però, fissa;
Figura 1.5: Backlash Circonferenziale.
• Backlash Normale (jn): è la distanza minima tra i fianchi dei denti delle ruote
accoppiate, quando dal lato opposto essi sono in contatto;
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Figura 1.6: Backlash Normale.
• Backlash Angolare (jθ): è il massimo spostamento angolare effettuabile da
una ruota quando l’altra è tenuta ferma;
Figura 1.7: Backlash Angolare.
• Backlash Radiale (jr): è lo spostamento radiale che dovrebbe essere effettuato
per portare i fianchi di un dente a contatto con quelli del vano, partendo da
una posizione centrale di simmetria;
Figura 1.8: Backlash Radiale.
• Backlash Assiale (jx): è lo spostamento assiale che dovrebbe essere effettuato
su una ruota per portare i fianchi di un dente a contatto con quelli del vano
dell’altra, nel caso di ruote coniche.
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Figura 1.9: Backlash Assiale.
Si può facilmente calcolare una tipologia partendo da un’altra attraverso l’uso
delle relazioni presenti nella tabella seguente [2], mostrate al variare dell’accoppia-
mento e delle tipologie di ingranaggi:
Figura 1.10: Relazioni tra tipi di backlash.
dove αn, β, βm e γ sono l’angolo di pressione normale, l’angolo d’elica per una
ruota elicoidale, l’angolo d’elica principale per una conica e l’angolo principale per
una vite senza fine rispettivamente. Le relazioni più interessanti sono quelle tra jt,
jθ e jr.
Talvolta risulta conveniente avere una differenza tra larghezza del vano e spessore
del dente in modo da ottenere del gioco. Ciò viene fatto per una grande varietà di
motivi, quali ad esempio: permettere il passaggio del lubrificante tra le superfici,
prevenire il grippaggio dovuto al contatto su entrambi i lati del dente nel vano a
seguito di diverse deformazioni termiche delle ruote, ecc..
Per ottenere la quantità di gioco desiderato, è necessario diminuire lo spessore
del dente. Quest’ultimo dovrà comunque essere poco maggiore di quello ideale
voluto in modo da tener conto degli errori di lavorazione e di assemblaggio. Un
altro modo per ottenere il gioco è aumentare l’interasse tra le ruote.
Generalmente il backlash si ottiene ripartendo la diminuzione dello spessore
per metà su ogni ruota. Ci sono però delle eccezioni a tale regola: su pignoni con
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numero di denti molto basso, ad esempio, la riduzione è fatta totalmente sui denti
dell’altra ruota, in modo da non ridurre la resistenza dell’ingranaggio più piccolo.
Minore è il valore del gioco desiderato tra le ruote, migliore dovrà essere la
lavorazione di queste ultime alle macchine utensili.
Il gioco non dovrà quindi essere né eccessivo, per rispettare le caratteristiche di
lavoro della macchina, né troppo piccolo, in modo da evitare elevati e non necessari
costi di lavorazione.
1.2.2 L’errore angolare
L’Errore Angolare (θer) si identifica, invece, con la differenza tra l’angolo di rivolu-
zione teorico di uscita e quello che realmente si ottiene (θout) quando una rotazione
è data in ingresso (θin):
θer = θinτ − θout
dove τ è il rapporto di riduzione.
1.3 Cause del backlash
In un sistema di ingranaggi unidirezionale, cioè senza inversioni di moto, ed in cui
le superfici delle ruote motrici restano sempre a contatto con quelle delle condotte,
il Backlash non influisce sull’accuratezza angolare di trasmissione. Al contrario,
l’Errore Angolare è un fattore ciclico che influenza ogni rivoluzione; ogni contatto
tra i denti.
Per un sistema bidirezionale (con inversioni del moto), invece, l’errore di trasmis-
sione che si ha tra l’ingresso e l’uscita è dovuto all’effetto combinato di entrambi i
fattori sopra detti.
Backlash ed Errore Angolare risultano indipendenti l’uno dall’altro, ma spesso
derivano da una causa comune, quale, ad esempio, la variazione di spessore dei
denti.
Volendo analizzare i fattori che vanno ad influenzare la presenza o meno del
Backlash, essi possono essere così identificati [1]:
• variazione di interasse;
• variazione di spessore dei denti;
• variazione del passo;
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• errori nel profilo ad evolvente;
• errori di eccentricità.
Vediamo nel seguito più da vicino i primi tre, prendendo come esempio due ruote
cilindriche a denti dritti (pignone e condotta).
1.3.1 Effetto della variazione di interasse
Quando l’interasse (a) subisce una piccola variazione di valore (∆a) un gioco viene
a crearsi tra i denti delle ruote accoppiate, per effetto della separazione in direzione
radiale, come è mostrato in figura 1.11.
Figura 1.11: Effetto della variazione di interasse.
Il backlash radiale risulta pari proprio alla variazione di a:
jra = ∆a
dove con jra si è indicato il valore dovuto solo al fattore in questione.
Posto che sia α l’angolo di pressione delle ruote, le relazioni della tabella sopra
vista ci permettono di ottenere i valori degli altri tipi di backlash; nel caso di ruote
cilindriche a denti dritti si ha:
jna = 2∆a sinα
jta = 2∆a tanα
jθa =
360 · 2∆a tanα
piD
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con D che è il diametro primitivo della ruota traslata.
Da notare che il gioco è funzione dell’angolo di pressione, per cui, un accoppia-
mento con α di 14,5◦, ad esempio, sarà più vantaggioso di uno con 20◦.
A causa delle caratteristiche del profilo ad evolvente, una variazione rispetto
al teorico interasse non influisce sull’errore angolare. Quindi il valore dell’uscita
rimarrà costante anche se le ruote sono montate più distanti del normale.
1.3.2 Effetto della variazione di spessore del dente
Una variazione dello spessore dei denti influenza, invece, sia il backlash che l’errore
angolare.
Per quanto riguarda il primo, il valore del backlash circonferenziale coincide con
la diminuzione di spessore:
jts = sth − s = ∆s
dove sth ed s sono i valori dello spessore teorico e di quello reale rispettivamente.
Gli altri tipi sono ottenibili con le espressioni dalla tabella:
jns = ∆s cosα
jrs =
∆s
2 · tanα
jθs =
360 ·∆s
piD
Dato che però la variazione può avvenire su entrambe le ruote, in realà jt sarà
dato dalla somma:
jts = ∆s1 + ∆s2
1.3.3 Effetto della variazione del passo
La variazione del passo è il valore del quale l’arco di circonferenza reale tra facce
corrispondenti di denti adiacenti, misurato sulla circonferenza primitiva, differisce
rispetto a quello ideale (v.fig.1.12).
Da ciò si evince la relazione:
∆p = p− piD
N
con N numero di denti della ruota.
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Figura 1.12: Variazione del passo.
Seguono quelle relative al gioco circonferenziale, normale, radiale ed angolare:
jtp = ∆p
jnp = ∆p cosα
jrp =
∆p
2 · tanα
jθp =
360 ·∆p
piD
1.3.4 Effetto integrato
Le cause sopracitate non si presenteranno mai da sole, ma potranno verificarsi in
concomitanza.
Il valore statistico del backlash angolare totale tra due ingranaggi accoppiati è
determinabile facendo la radice quadrata della somma dei quadrati di ogni contributo
[1].
jθtot =
√
j2θa + j
2
θs + j
2
θp + · · ·
Considerando ruote ottenute rispettando la normativa AGMA - 236.04 per il
massimo grado di precisione (Precision 3 Tolerances), il massimo valore del backlash
angolare è valutabile come:
jθmax =
13, 8
D
(arc.min.)
1.4 Il backlash nei treni di ingranaggi
Il problema in questione raramente coinvolge due soli ingranaggi perchè nelle
applicazioni spesso si utilizzano più coppie di ruote, ovvero dei treni di ingranaggi.
Per studiare questo caso, passiamo quindi a considerare dei “treni a due stadi”.
Nel seguito sono presentati due esempi, il primo più semplice ed il secondo poco
più complesso.
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Treno a due stadi: esempio 1
In figura 1.13 è mostrato il primo esempio di treno a due stadi. L’ingresso è
costituito da un pignone (1) che trasferisce il moto ad una ruota oziosa (2) ed infine
alla ultima (3). Della trasmissione conosciamo: il numero di denti (z1, z2, z3), i
Figura 1.13: Treno a due stadi: esempio 1.
diametri primitivi (d1, d2, d3) e i valori del backlash angolare nell’ingranamento 1-2
riferito alla 1(jθ1) e di quello nell’ingranamento 2-3 riferito alla ruota 2 (jθ2).
I rapporti di trasmissione sono:
τ12 =
α2
α1
=
z1
z2
=
d1
d2
τ23 =
α3
α2
=
z2
z3
=
d2
d3
Immaginiamo adesso di tenere fissa la ruota 3 e recuperare tutto il gioco interno
del treno ruotando l’ingranaggio 1. Il valore dell’angolo del quale devo ruotare
quest’ultima è pari al backlash angolare totale ed è dato dalla relazione:
jθTOT1 = jθ1 +
jθ2
τ12
Si vede che il gioco nell’ingranamento 1-2 lo recupero direttamente ruotando la 1
di un angolo pari a jθ1, mentre jθ2 sarebbe l’angolo del quale dovrei ruotare la 2 per
recuperare il gioco nell’ingranamento 2-3, ma siccome lo devo fare indirettamente
tramite la 1, influirà il rapporto di trasmissione tra la prima e la seconda ruota.
Sapendo che
jθ =
360jt
pid
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mi posso riportare alla relazione tra i backlash circonferenziali:
jtTOT1
d1
=
jt1
d1
+
jt2
d2
d2
d1
jtTOT1 = jt1 + jt2
Treno a due stadi: esempio 2
Passiamo al secondo esempio, più complesso per la presenza di quattro ruote, due
delle quali montate sullo stesso asse (v.fig.1.14).
Figura 1.14: Treno a due stadi: esempio 2.
Della trasmissione conosciamo: il numero di denti (z1, z2, z3, z4), i diametri
primitivi (d1, d2, d3, d4) e i valori del backlash angolare nell’ingranamento 1-2
riferito alla 1(jθ1) e di quello nell’ingranamento 3-4 riferito alla ruota 3 (jθ3).
I rapporti di trasmissione sono:
τ12 =
α2
α1
=
z1
z2
=
d1
d2
τ34 =
α4
α3
=
z3
z4
=
d3
d4
Immaginiamo adesso di tenere fissa la ruota 4 e recuperare tutto il gioco interno
del treno ruotando l’ingranaggio 1. Il valore dell’angolo del quale devo ruotare
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quest’ultima è pari al backlash angolare totale ed è dato dalla relazione:
jθTOT1 = jθ1 +
jθ3
τ12
Si vede che il gioco nell’ingranamento 1-2 lo recupero direttamente ruotando la 1
di un angolo pari a jθ1, mentre jθ3 sarebbe l’angolo del quale dovrei ruotare la 3 per
recuperare il gioco nell’ingranamento 3-4, ma siccome lo devo fare indirettamente
tramite la 1, influirà il rapporto di trasmissione tra la prima e la seconda ruota.
Sapendo che
jθ =
360jt
pid
mi posso riportare alla relazione tra i backlash circonferenziali:
jtTOT1
d1
=
jt1
d1
+
jt3
d3
d2
d1
jtTOT1 = jt1 + jt3
d2
d3
Da quanto visto si capisce che il gioco totale in una trasmissione è eliminabile
agendo sul primo oppure sull’ultimo ingranaggio di questa (tenendo però fissa la
prima).
1.5 Eliminazione del backlash
Allo scopo di ottenere una trasmissione con alta precisione, l’eliminazione del gioco
risulta un importante obbiettivo. Esistono due possibili metodologie da seguire per
ridurre od eliminare il backlash: una Statica ed un altra Dinamica [3].
I metodi statici consistono nell’assemblare la trasmissione e successivamente
effettuare opportune correzioni per ottenere il valore di gioco desiderato. La seconda
metodologia, invece, utilizza una forza esterna che continuamente agisce per togliere
tutto il backlash accumulato.
1.5.1 Metodi statici
I metodi statici coinvolgono sia lo spessore dei denti degli ingranaggi sia l’interasse
dei loro accoppiamenti. Agendo su questi due fattori si possono identificare quattro
possibili regolazioni; come mostrato in figura 1.15.
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Figura 1.15: Combinazioni possibili con metodo statico.
Caso A
Nel primo caso sia lo spessore dei denti sia l’interasse sono fissi per cui l’unico modo
per agire sui giochi è quello di basarsi sulla precisione di lavorazione alle macchine
utensili. L’aumento in accuratezza però influenzerà il costo finale.
Caso B
Con l’interasse non modificabile la regolazione viene effettuata ricercando il valore
dello spessore dei denti desiderato. Ciò è fatto in tre possibili modi:
1. Una delle ruote è divisa in due parti ed una di queste viene ruotata relati-
vamente all’altra così che i denti adiacenti risultino sfalsati (v.fig.1.16). La
larghezza complessiva del dente può quindi essere aumentata fino al doppio
di quella originale. Questo metodo è adottabile con la maggior parte dei tipi
di ruote dentate;
Figura 1.16: Caso B1: regolazione con rotazione di mezza ruota.
2. Una ruota elicoidale è divisa in due parti uguali ed una di queste viene
spostata assialmente fino ad arrivare a contatto con il lato opposto del dente
successivo della ruota accoppiata (v.fig.1.17);
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Figura 1.17: Caso B2: regolazione con traslazione di mezza ruota.
3. Si usano ruote coniche o di tipo rastremato (Beveloid). Una è tenuta fissa
mentre l’altra è spostata assialmente in modo da riempire i giochi tra denti e
vani con un effetto a cuneo (v.fig.1.18).
Figura 1.18: Caso B3: regolazione con traslazione assiale di una ruota.
Caso C
Adesso è lo spessore dei denti che non può essere modificato e variabile risulta,
invece, l’interasse tra le ruote. In questo caso l’eliminazione del backlash è fattibile
in due modi:
1. Una delle due ruote dell’accoppiamento è spostata verso l’altra in direzione
radiale (v.fig.1.19);
Figura 1.19: Caso C1: regolazione con traslazione radiale.
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2. Il centro di rotazione di una delle due ruote dell’accoppiamento è spostato
con un movimento di rotazione. Questo movimento viene fatto tramite un
braccio (per grandi regolazioni) oppure attraverso un’eccentricità (per piccole
regolazioni) (v.fig.1.20).
Figura 1.20: Caso C2: regolazione con rotazione.
Caso D
La regolazione tramite sia la variazione dello spessore dei denti sia la modifica
dell’interasse è teoricamente fattibile ma non viene effettuata per la scarsa valenza
pratica e gli elevati costi.
1.5.2 Metodi dinamici
Nei metodi dinamici viene inserita una forza esterna che continuamente agisce per
modificare lo spessore dei denti o il valore dell’interasse di accoppiamento.
Contatto forzato tra i denti
Questa opzione deriva dal caso statico B e come esso utilizza la rotazione reciproca
delle due metà della stessa ruota. La differenza consiste nel fatto che adesso il
gioco non è regolabile ma è completamente annullato. Inoltre, il contatto avviene
su ogni fianco dei denti, per cui questa soluzione non è indicata per ingranamenti
che abbiano un alto valore di slittamento relativo perché porterebbe a riduzione del
lubrificante e ad usura.
Per applicare tale soluzione le due metà della ruota sono collegate tramite delle
molle che tendono costantemente ad aumentare lo spessore totale dei denti. Un
ingranaggio di questo tipo è detto Scissor Gear (v.fig.1.21).
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Figura 1.21: Scissor Gear.
Interasse forzato
La seconda soluzione, invece, agisce sul valore dell’interasse e prende spunto dal
caso statico C visto precedentemente.
Una forza elastica è applicata per tenere minima la distanza tra i centri delle
ruote. Essa può essere di tipo lineare lungo la direzione radiale, oppure definita da
una coppia applicata al braccio che supporta la ruota mobile.
In entrambi i casi il valore della forza deve essere ben noto. La relazione teorica
tra le forze in gioco è la seguente:
F > F1 + F2
dove F1 e F2 sono la risultante dei carichi sul dente e la forza d’attrito sulla sua
faccia rispettivamente.
Se F ha un valore troppo più grande di quello necessario all’eliminazione del
backlash, la superficie dei denti risulterebbe eccessivamente caricata e la vita della
trasmissione risulterebbe ridotta. In fase progettuale, quindi, si dovrà tenere in
considerazione anche questo aspetto.
Capitolo 2
Beveloid Gears
Come abbiamo visto nel capitolo precedente, un metodo per l’eliminazione del
backlash è l’utilizzo di ruote rastremate dette Conical Involute Gears o più sempli-
cemente Beveloid.
Tale tipologia di ingranaggi è stata già analizzata in passato da molti autori, tra
cui i più conosciuti sono: H. E. Merritt, A. S. Beam, S. C. Purkiss, C. C. Liu, C.
B. Tsay e K. Mitome. I primi tre hanno definito le caratteristiche e le potenzialità
di tali ruote [4] [5] [6], Liu e Tsay hanno evidenziato la tipologia di contatto tra
Beveloid accoppiate [7], Mitome, infine, ha sviluppato un metodo pratico per la
loro produzione alle macchine utensili [8] [9].
Esse possono essere accoppiate con ruote di molti tipi (cilindriche, elicoidali,
viti senza fine, cremagliere ed altre Beveloid) in vario modo (ad assi paralleli,
intersecanti oppure sghembi). Tutto questo senza risentire di errori di montaggio e,
quindi, senza una eccessiva richiesta di accuratezza costruttiva.
Figura 2.1: Trasmissione marina
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2.1 Generalità
Le ruote Beveloid inizialmente furono utilizzate per risolvere i rari casi di accop-
piamenti con assi non paralleli ed aventi tra loro un piccolo angolo relativo (fino
a 15◦); ad esempio nelle trasmissioni marine tra motore ed asse dell’elica (fig.2.1).
Ciò comportava vantaggi significativi in termini di ingombri.
Successivamente questo utilizzo ha preso sempre più piede e ad oggi è largamente
presente in numerosi tipi di trasmissione come, ad esempio, il Sistema AWD della
Porsche Panamera Gran Turismo (fig.2.2) o il Transfert Case della Magna (fig.2.3).
Figura 2.2: Porsche Panamera Gran Turismo - AWD System.
Figura 2.3: Magna Transfert Case.
Negli anni gli ingranaggi rastremati furono introdotti in altre applicazioni, soprat-
tutto in quelle di precisione, in quanto potevano essere utilizzati per l’eliminazione
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del backlash semplicemente avvicinando una ruota Beveloid all’altra accoppiata
con uno spostamento assiale.
2.2 Definizione di Beveloid
Le ruote Beveloid furono presentate la prima volta da Merrit con il nome di Conical
Involute Gears. Rappresentano la forma più generale di ingranaggi con profilo ad
evolvente. Come definizione generale possiamo considerare la seguente [4]:
“Ruote dentate ad evolvente con spessore del dente, radice di questo e diametro
esterno rastremati lungo l’asse del cilindro primitivo.”
Sono ottenute semplicemente inclinando in posizione generica il creatore rispetto
al cilindro da cui deriverà la ruota (v.fig.2.4). In poche parole, quindi, sono
ingranaggi cilindrici elicoidali con un valore della correzione variabile lungo la loro
larghezza.
Figura 2.4: Creazione di Beveloid tramite creatore.
Quello che si ottiene esternamente è una ruota dentata che assomiglia molto ad
una conica a denti dritti (v.fig.2.5) o elicoidali.
Figura 2.5: Aspetto esterno di una Beveloid.
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La figura 2.6 mostra il modello teorico del dente in un ingranaggio rastremato a
denti dritti. L’origine di tutti gli evolventi avviene lungo l’elica di base (positiva su
un fianco e negativa sull’altro) e questi si uniscono in corrispondenza della cresta.
La superficie del dente sarà un elicoide ad evolvente.
Figura 2.6: Forma teorica del dente.
Se l’elica di base su un fianco ha lo stesso valore di quella dell’altro ma è di
segno opposto, si ottiene una Beveloid a Denti Dritti (Straight Beveloid Gear). In
caso contrario la Beveloid si dice Obliqua (Oblique Beveloid Gear). Questa ultima
tipologia può avere anche un diverso diametro di base con stessa o differente elica
di base; come appare nella figura seguente.
Figura 2.7: Straight Beveloid e Oblique Beveloid.
Per una ruota a denti dritti, tutte le sezioni normali alla linea d’asse rappresen-
tano una ruota cilindrica a denti dritti con un proprio valore della correzione. Visto
che quest’ultima varia linearmente lungo l’asse, lo spessore e l’altezza del dente
andranno aumentando procedendo dalla faccia interna verso quella esterna.
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2.3 Geometria di base
L’analisi della geometria di una Beveloid non è semplice per cui, per adattarla alle
nostre necessità, sarà trattata in modo semplificato e più pratico, prendendo in
considerazione unicamente il caso di una ruota a denti dritti. Per uno studio più
accurato si rimanda ai testi specifici in bibliografia.
2.3.1 Generazione ideale della ruota
Presupponiamo innanzitutto di ottenere con il creatore una ruota cilindrica a denti
dritti avente correzione nulla. Per fare ciò, disporremo il suo asse parallelamente a
quello delle ruota da tagliare (v.fig.2.8a).
Immaginiamo adesso di tagliare la ruota avendo preventivamente ruotato il
rack attorno ad un punto Q fino ad ottenere, rispetto all’asse della ruota, una
inclinazione δ del suo piano primitivo (v.fig.2.8b). Quest’ultimo sarà l’angolo di
inclinazione del cono della Beveloid.
(a) Senza rotazione
del rack.
(b) Con rotazione
del rack.
(c) Con traslazione
delle sezioni.
Figura 2.8: Taglio di un ingranaggio.
Un modo alternativo di fare ciò sarebbe tenere fissa la sezione trasversale del
rack passante per Q e traslare le altre verso l’alto o il basso di un valore che aumenta
linearmente rispetto alla distanza della sezione specifica (v.fig2.8c). Si capisce così
che sarebbe come tagliare la ruota applicando ad ogni sezione un valore di correzione
diversa e variabile linearmente lungo la larghezza.
La differenza tra il secondo caso e gli altri due sta nel diverso valore dell’angolo
di pressione dei denti della ruota generata. Per la prima e la terza ruota questo
sarà uguale a quello del creatore (αc). Nell’altro caso, invece, l’angolo di pressione
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(α) è uguale in ogni sezione della Beveloid e dipende dall’inclinazione del sul cono;
il legame tra i due angoli di pressione è:
tanα = tanαc · cos δ
Figura 2.9: Relazioni tra grandezze.
In modo simile si ottengono i valori di Addendum (hab) e Dedendum (hfb) a
partire da quelli del creatore:
ha = hac · sin δ
hf = hfc · sin δ
Il diametro di base dal quale ogni evolvente nasce rimane lo stesso ed è fornito
dalla ben nota relazione:
D0 = D · cosα
Dato che anche lo spessore del dente varia lungo l’asse, ogni sezione effettuata
con un cilindro concentrico a quello di base possiede un’impronta in cui ogni fianco
del dente è rappresentato da una retta inclinata (v.fig.2.10) con un angolo uguale
ma opposto a quello dell’altro.
Unendo tutte queste rette a formare il fianco del dente, si capisce che questo
risulta essere un elica ad evolvente.
L’angolo formato dalla retta generata con la sezione del cilindro di base si ottiene
da:
tanσ0 =
piD0
L
mentre quello derivante dalla sezione con il cilindro tangente al piano primitivo del
creatore risulta:
tanσ =
piD
L
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Figura 2.10: Sezione del dente con un cilindro.
La relazione che lega queste due grandezze è quindi:
tanσ0 = tanσ · D0
D
oppure, dato che D0/D = cosα, si ha anche:
tanσ0 = tanσ · cosα
Infine si può ricavare il legame tra l’angolo di pressione, l’elica di base e l’apertura
del cono della ruota Beveloid:
sinσ0 = sinα · sin δ
2.3.2 Correlazioni tra sezioni e larghezza della ruota
Possiamo distinguere quattro specifiche sezioni normali della ruota (v.fig.2.11):
• Sezione 0-0 : è la sezione a correzione nulla. Essa può trovarsi in posizione
qualsiasi ed anche all’esterno della ruota stessa;
• Sezione i-i : è la sezione interna della ruota; è quella con la correzione minore
rispetto alle altre;
• Sezione e-e: è la sezione esterna della ruota; è quella con la correzione
maggiore rispetto alle altre;
• Sezione r-r : è la sezione di riferimento, cioè quella considerata per il calcolo
dell’accoppiamento con l’altra ruota ingranante.
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Figura 2.11: Sezioni normali della Beveloid.
Dopo aver definito i parametri di accoppiamento tra le ruote ingrananti sono
determinabili quelli geometrici sulla sezione di riferimento della ruota considerata:
correzione (xr), raggi di testa e di piede (Rar e Rfr), addendum (har) e dedendum
(hfr).
Il valore della correzione sulle altre sezioni è ricavabile sapendo che esso varia
linearmente lungo l’asse della ruota e che quindi dipende dalla distanza della sezione
da quella di riferimento, oltre che dall’angolo di cono dell’ingranaggio:
di−r =
xr − xi
tan δ
dr−0 =
xr
tan δ
dr−e =
xe − xi
tan δ
La larghezza della ruota è quindi:
L =
xe − xi
tan δ
Si capisce che la larghezza massima ottenibile è quella con sezione interna al
limite dell’interferenza di taglio (xi = xmin) ed esterna in cui si verifica il fenomeno
del dente a punta (xe = xmax):
Lmax =
xmax − xmin
tan δ
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2.4 Vantaggi e svantaggi
Beam e Purkiss hanno evidenziato numerosi vantaggi nell’uso di ruote Beveloid per
la trasmissione della potenza.
1. Numerose possibilità di accoppiamento: possono essere accoppiate con crema-
gliere, ruote cilindriche, elicoidali, a vite senza fine e con altre Beveloid, basta
che siano derivate dallo stesso creatore;
Figura 2.12: Possibili accoppiamenti con altre ruote.
2. Libertà di accoppiamento: a differenza delle normali ruote coniche, le Beveloid
possono essere accoppiate tra loro ad assi intersecanti senza la necessità di
avere il vertice dei coni in comune. Inoltre, il valore dell’angolo di cono non è
legato a quello dell’angolo tra gli assi delle ruote né al rapporto di trasmissione.
Possono quindi essere accoppiate tra loro ottenendo qualsiasi τ e qualsiasi
angolo tra gli assi;
Figura 2.13: Accoppiamento senza vertice comune.
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3. Eliminazione dell’effetto degli errori di montaggio: Beveloid ad assi intersecan-
ti possono essere spostate assialmente, oppure avere gli assi non perfettamente
sullo stesso piano, senza che vi sia un effetto sull’accuratezza e l’uniformità
del moto. Anche piccole variazioni dell’angolo tra gli assi non influisce;
4. Accurata trasmissione del moto: errori di lavorazione che producono variazione
dell’angolo di cono, dello spessore dei denti o dell’elica, non influiscono
sull’ingranamento tra la ruota considerata e quella appaiata;
5. Eliminazione o controllo del backlash: visto che piccoli variazioni nell’accop-
piamento non influiscono sulla trasmissione del moto, il backlash può essere
regolato o eliminato attuando variazioni nella posizione relativa delle ruote.
Ad esempio, nel caso di Beveloid ad assi paralleli, muovendo assialmente una
ruota rispetto all’altra;
Figura 2.14: Spostamento assiale di una ruota rispetto all’altra.
6. Contatto centralizzato: le Beveloid sono realizzate in modo tale che il contatto
avvenga vicino o precisamente nel centro della faccia del dente. Per questo
fatto, le ruote operano in modo più dolce e silenzioso rispetto a quelle coniche
o cilindriche convenzionali;
7. Controlli dimensionali semplici : visto che le Beveloid sono composte da
sezioni successive di ruote cilindriche con diverso valore della correzione, le
caratteristiche geometriche sono determinate con relativa facilità e controllate
con gli stessi strumenti utilizzati per le ruote cilindriche.
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Gli svantaggi dell’uso di Conical Involute Gears, invece, sono sostanzialmente
tre:
1. Se montate ad assi paralleli, il contatto risulta di linea ma con piccoli errori
di allineamento angolare tra gli assi può diventare un contatto di spigolo
indesiderato;
2. Se montate ad assi intersecanti o sghembi, il contatto è puntiforme e la
pressione sarà molto elevata con conseguente forte riduzione della durata delle
ruote;
3. La larghezza massima della Beveloid, come abbiamo visto, è limitata dall’avere
interferenza di taglio e dente a punta, nonché dal valore dell’angolo di cono
assunto.
2.5 Contatto tra denti
Le caratteristiche più interessanti dell’uso di Beveloid sono quindi l’insensibilità
agli errori di lavorazione e/o di montaggio, e la tipologia di contatto tra i denti.
Questi aspetti sono stati indagati sperimentalmente da Mitome [9], mentre Liu
e Tsay hanno analizzato gli stessi concetti con metodologia numerica [7].
Questi ultimi si sono basati sull’uso del metodo TCA (Tooth Contact Analisys)
proposto da Litvin [10, 11]. Prese due Beveloid con le seguenti caratteristiche
Figura 2.15: Parametri delle ruote di Liu e Tsay.
hanno analizzato le tre possibili modalità di accoppiamento (v.fig. 2.16):
• Caso A: ruote Beveloid a denti dritti con assi intersecanti;
• Caso B : ruote Beveloid a denti elicoidali con assi sghembi;
• Caso C : ruote Beveloid a denti dritti con assi paralleli.
in termini di ellisse di contatto (sua dimensione e posizione) e di Transmission
Error con la presenza o no di errori di montaggio:
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Figura 2.16: Accoppiamenti trattati da Liu e Tsay.
• ∆γh: errore angolare tra gli assi in direzione orizzontale;
• ∆γv: errore angolare tra gli assi in direzione verticale;
• ∆x, ∆y, ∆z: errore di posizionamento tra gli assi.
Il Transmission Error viene definito come:
T.E. = φ2 − φ1 zp
zg
= φ2 − φ1τ
dove φ2 è l’angolo di uscita reale, mentre φ1τ è quello ideale. Corrisponde quindi
all’opposto dell’Errore Angolare θer introdotto da noi in 1.2.2.
Caso A
Per il Caso A sono state prese due Beveloid con stesso angolo di cono (δ = 30◦)
ed un angolo tra gli assi (Γ) di 60◦. Sono state quindi analizzate le tre condizioni
seguenti:
• Condizione 1 : ∆γh = ∆γv = 0◦ e ∆x = ∆y = ∆z = 0 mm, condizione ideale;
• Condizione 2 : ∆γh = ∆γv = 0 e ∆x = ∆y = ∆z = 0, 3 mm, presenza di
errore di posizione;
• Condizione 3 : ∆γh = 0, 5◦, ∆γv = −0, 5◦ e ∆x = ∆y = ∆z = 0, 3 mm,
presenza di errore di posizione ed di allineamento angolare.
La figura 2.17 mostra i risultati trovati, dove a/b indica il rapporto tra i semiassi
dell’ellisse.
Il contatto risulta puntiforme e centrato mentre il T.E. resta nullo in tutte e tre
le condizioni. La zona di contatto è molto piccola, specialmente per grandi valori
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Figura 2.17: Risultati TCA per il Caso A.
di δ, quindi la durata superficiale sarà generalmente bassa per l’elevata pressione
di contatto. Per piccoli valori di δ ,invece, le Beveloid tendono ad essere ruote
cilindriche e quindi il loro contatto tende ad essere di linea.
Caso B
Per il Caso B sono state prese due Beveloid con stesso angolo di cono (δ = 20◦)
ed un angolo d’elica del creatore (β = 15◦). Sono state quindi analizzate le tre
condizioni seguenti:
• Condizione 4 : ∆γh = ∆γv = 0◦ e ∆x = ∆y = ∆z = 0 mm, condizione ideale;
• Condizione 5 : ∆γh = ∆γv = 0 e ∆x = ∆y = ∆z = 0, 3 mm, presenza di
errore di posizione;
• Condizione 6 : ∆γh = 0, 5◦, ∆γv = −0, 5◦ e ∆x = ∆y = ∆z = 0, 3 mm,
presenza di errore di posizione ed di allineamento angolare.
La figura 2.18 mostra i risultati trovati.
Il contatto risulta puntiforme e centrato mentre il T.E. resta nullo in tutte e tre
le condizioni. La zona di contatto è molto piccola ma in per valori di δ piccoli non
tende ad essere di linea ma rimane puntiforme.
Caso C
Per il Caso C sono state prese le stesse due Beveloid del Caso A. Sono state quindi
analizzate le tre condizioni seguenti:
• Condizione 7 : ∆γh = ∆γv = 0◦ e ∆x = ∆y = ∆z = 0 mm, condizione ideale;
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Figura 2.18: Risultati TCA per il Caso B.
• Condizione 8 : ∆γh = ∆γv = 0 e ∆x = ∆y = ∆z = 0, 5 mm, presenza di
errore di posizione;
• Condizione 9 : ∆γh = 0, 5◦, ∆γv = 0◦ e ∆x = ∆y = ∆z = 0, 5 mm, presenza
di errore di posizione ed di allineamento angolare.
La figura 2.19 mostra i risultati trovati.
Figura 2.19: Risultati TCA per il Caso C.
Il contatto risulta di linea ed il T.E. resta nullo nei primi due casi. Se però si
hanno errori di allineamento angolare tra gli assi, il contatto viene ad essere di
spigolo e l’errore non è più nullo.
Conclusioni
Dall’analisi Liu e Tsay hanno verificato quanto anticipato da Beam e Mitome,
concludendo che:
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• Beveloid con assi non paralleli hanno contatto puntiforme e sono insensibili ad
errori di montaggio. Può essere determinata anche la posizione e l’orientazione
dell’ellisse di contatto;
• L’ellisse di contatto per assi non paralleli è molto piccola, specialmente per
alti valore di δ. La durata superficiale è quindi molto bassa per l’elevata
pressione di contatto;
• Beveloid ad assi paralleli con anche variazioni di posizione si accoppiano
con linea di contatto e T.E. nullo. Quando si hanno errori di allineamento
angolare tra gli assi, il contatto di spigolo prende il posto di quello di linea
con conseguenti: T.E. diverso da zero, concentrazione di tensioni, rumore e
vibrazioni.
Nelle applicazioni reali con Beveloid ad assi paralleli una delle due ruote viene
comunque modificata per localizzare il contatto di linea nel centro del fianco del
dente, evitando così che si estenda su tutta la larghezza della ruota e che possa
avvenire il contatto di spigolo in presenza di errori angolari.

Capitolo 3
Specifiche di progetto
Successivamente alla parte di studio preliminare, sono stati raccolti i dati necessari
all’avvio del progetto utilizzando come fonte sia l’azienda stessa sia materiale
esterno ad essa [14]; quest’ultimo proveniente dal già presente mercato dei riduttori
epicicloidali per robot.
Tutto ciò è stato fatto allo scopo di definire delle specifiche tecniche di base che,
se rispettate, pongano il prodotto allo stesso livello rispetto a quelli già in vendita.
3.1 Applicazioni dei riduttori
Figura 3.1: Posizione riduttori.
I riduttori di precisione sono utilizzati prevalen-
temente nei giunti dei robot industriali per la
trasmissione del moto proveniente dai motori
elettrici. Essi costituiscono uno dei componen-
ti chiave per la performance della macchina. A
tale scopo le caratteristiche più importanti che
devono avere sono: minimo ingombro, legge-
rezza, alta rigidezza rispetto ai carichi esterni
e accuratezza nella trasmissione del moto. Gio-
chi, vibrazioni ed inerzie minimi assicurano
rapide accelerazioni, movimenti dolci e elevata
precisione di posizionamento.
I riduttori da definire saranno utilizzati nei
giunti dei bracci del robot (fig.3.2a), in quelli
per la rotazione (fig.3.2b) oppure direttamente
sul polso (fig.3.2c).
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Come si osserva dalle figure dovranno permettere il normale funzionamento sia
in posizione verticale che orizzontale.
(a) (b) (c)
Figura 3.2: Applicazioni dei riduttori.
3.2 Rapporti, coppie e potenze
Al fine di garantire un più largo utilizzo nelle varie applicazioni, l’azienda ha richiesto
di porre le basi per lo sviluppo del riduttore in tre taglie: una piccola, una media
ed una grande.
Procedendo dalla minore alla maggiore le dimensioni complessive aumenteranno,
in quanto si dovrà garantire una potenza trasmessa sempre più elevata.
Nella tabella seguente sono riportate le principali specifiche di ogni taglia per
quanto riguarda: rapporti di riduzione da garantire, coppie da trasmettere e potenze
complessive circolanti all’interno di ogni assieme.
Taglia Piccola
Rapporto di riduzione 81
Velocità in uscita 37 rpm
Coppia in uscita 700 Nm
Potenza 2,715 kW
Taglia Media
Rapporto di riduzione 201
Velocità in uscita 12,92 rpm
Coppia in uscita 4300 Nm
Potenza 6,721 kW
Taglia Grande
Rapporto di riduzione 171
Velocità in uscita 17,54 rpm
Coppia in uscita 6700 Nm
Potenza 12,31 kW
Tabella 3.1: Rapporti di riduzione, velocità, coppie e potenze.
Rispetto ai rapporti di riduzione richiesti è concesso uno scostamento pari al
10-15%.
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Come velocità di rotazione in ingresso l’azienda ha indicato come riferimento
un valore di 3000 rpm, da questo sono stati calcolati quelli in uscita (presenti in
tabella) considerando il rapporto di riduzione di ogni taglia.
Allo stesso modo si possono determinare le coppie in ingresso, date quelle in
uscita all’utilizzatore:
• 8,64 Nm per la Taglia Piccola;
• 21,39 Nm per la Taglia Media;
• 39,18 Nm per la Taglia Grande.
Come valore delle coppie in uscita è stato considerato quello con il riduttore a
regime, avendo assunto le velocità elencate nella tabella precedente. Inoltre, nei vari
calcoli non sono state considerate le perdite interne, avendo assunto un rendimento
totale del riduttore unitario.
Figura 3.3: Duty cycle.
Il ciclo di lavoro reale del componente (v.fig.3.3) è però costituito anche da fasi
diverse. Quando i motori accelerano o decelerano una coppia maggiore di quella a
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regime è applicata alle ruote del riduttore a causa di carichi interni. Una coppia
più elevata è presente anche quando si hanno arresti di emergenza della macchina
oppure picchi di carico esterno.
Per le verifiche a fatica delle ruote e dei componenti si terrà conto della coppia
a regime mentre, con le coppie occasionali, verranno fatte delle verifiche statiche.
Si considereranno dei valori pari a 150% e 300% della coppia a regime per quelle
in accelerazione /decelerazione e in emergenza rispettivamente:
Taglia Piccola
Coppia in accelerazione/decelerazione 1050 Nm
Coppia in emergenza 2100 Nm
Taglia Media
Coppia in accelerazione/decelerazione 6450 Nm
Coppia in emergenza 12900 Nm
Taglia Grande
Coppia in accelerazione/decelerazione 10050 Nm
Coppia in emergenza 20100 Nm
Tabella 3.2: Coppie momentanee.
3.3 Capacità di carico
Quando un carico esterno è applicato, il complesso del riduttore subisce deformazioni
legate alla rigidezza dei componenti interni ed all’insieme stesso.
I possibili carichi esterni sono divisibili in: carichi ribaltanti (v.fig.3.4) e coppie
di funzionamento. I primi sono dovuti a carichi esterni applicati all’albero di uscita,
ma non derivanti dal normale funzionamento del riduttore (ad esempio il carico
prodotto dal braccio montato di sbalzo sul riduttore). I secondi, invece, sono
costituiti dalla coppia resistente dell’utilizzatore e da quella generata dal motore
elettrico.
Figura 3.4: Carichi esterni ribaltanti.
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La Capacità di Carico del riduttore è intesa come il massimo momento ribaltante
sopportabile dal componente in condizioni di regime. Un più alto valore del momento
ribaltante (200% ) può però presentarsi momentaneamente a causa di shock load.
Taglia Piccola
Capacità di carico 1666 Nm
Momento ribaltante istantaneo 3332 Nm
Taglia Media
Capacità di carico 7056 Nm
Momento ribaltante istantaneo 14112 Nm
Taglia Grande
Capacità di carico 8820 Nm
Momento ribaltante istantaneo 17640 Nm
Tabella 3.3: Capacità di carico e massimi momenti ribaltanti istantanei.
Rispetto ai carichi ribaltanti può essere definita una Rigidezza a Ribaltamento.
Questa è rappresentata dal momento esterno necessario a produrre una flessione
dell’asse di uscita di 1 arc.min. (1/60 di grado).
Il valore di riferimento della Rigidezza a Ribaltamento di ogni riduttore è:
• 931 Nm/arcmin per la Taglia Piccola;
• 4900 Nm/arcmin per la Taglia Media;
• 7448 Nm/arcmin per la Taglia Grande.
3.4 Rigidezza torsionale, perdita di moto e
backlash
Nel normale accoppiamento tra gli ingranaggi interni si avranno giochi tra i denti.
Per cui, quando una coppia è applicata all’asse di uscita, mentre quello di entrata è
tenuto fisso, si dovrà prima di tutto recuperare questo Backlash.
Successivamente il legame tra la coppia e l’angolo di rotazione dipenderà dalla
Rigidezza a Torsione. Dal diagramma di isteresi, inoltre, si potrà definire una
Perdita di Moto.
Al fine di garantire alte prestazioni di accuratezza, si è assunto che la perdita
di moto ed il backlash massimi siano di 1 arc.min.. La Rigidezza a Torsione di
riferimento assunta, invece, è pari a:
• 108 Nm/arcmin per la Taglia Piccola;
• 980 Nm/arcmin per la Taglia Media;
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• 1176 Nm/arcmin per la Taglia Grande.
Ricordiamo che la Rigidezza a Torsione è definita come la pendenza della curva
di isteresi, la Perdita di Moto come l’angolo di rotazione che si ottiene applicando
il 3% della coppia a regime, e il Backlash è il massimo angolo che il grafico mostra
con l’applicazione di una coppia esterna nulla.
3.5 Vibrazioni ed accuratezza
La vibrazione del riduttore è costituita principalmente da una componente di
vibrazione torsionale in direzione circonferenziale e nasce quando il motore elettrico
possiede un carico inerziale.
La vibrazione va a costituire una delle principali caratteristiche del riduttore,
soprattutto quando è richiesto un preciso controllo (ad esempio nelle operazioni di
contornatura).
L’analisi di tale parametro può essere fatta solo a seguito di un grosso lavoro di
modellazione analitica del riduttore sviluppando, ad esempio, un modello a masse e
rigidezze concentrate dell’assieme.
Una via alternativa è rappresentata dal testing attraverso macchine di controllo
sul prototipo dell’assieme. Tali macchine forniscono in uscita un diagramma come
quello di figura 3.5 e dal quale posso essere tratte indicazioni utili sulle vibrazioni
del riduttore.
??
6-3 Angular transmission accuracy
Angular transmission accuracy refers to a difference between the theoretical
output revolution angle and the actual revolution angle (?out) when any
revolution angle (?in) is the input, and is expressed as an angular
transmission error (?er).  The angular transmission error is found in the
following equation.
?er? ??out (where R = reduction ratio)
The measured example is shown below.
?in??R
Test conditions
1. Model: RV-320E-171
2. Assembly accuracy:
Recommended accuracy (see page 23)
3. Load conditions: no-load
4. Detector: USR324 + UC101
(manufactured by Nippon Kogaku K.K.) 
Resolution: 1 sec
Fig.12
The vibration is a torsional vibration in the circumferential direction when
driven by a servomotor with an inertia load applied.
The vibration is one of the most important characteristics, especially when
precise contouring control is required.  For example, the i d strial robot
requires exact and smooth contour control for its longer arm. An actual
measured example of the vibration characteristics is shown in Fig. 11.
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Test conditions
1. Model: RV-80E
2. Reduction ratio: 1/121
3. Assembly accuracy:
Recommended accuracy (see page 23)
4. Inertia moment on load side:
107.8kgm2
5. Measured radius: 550 mm
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Revolution of output shaft (degrees)
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Figura 3.5: Output analisi delle vibrazioni.
Altro parametro importante è l’errore angolare nella trasmissione del moto (θer).
Esso si identifica con la differenza tra l’angolo di rivoluzione teorico di uscita e
quello che realmente si ottiene (θout) quando una rotazione nota è data in ingresso
(θin) dal motore elettrico:
θer =
θin
τ
− θout
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dove τ divide θin perché è il rapporto di riduzione.
Un esempio di misura di tale valore è dato dalla figura 3.6.
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6-3 Angular transmission accuracy
Angular transmission accuracy refers to a difference between the theoretical
output revolution angle and the actual revolution angle (?out) when any
revolution angle (?in) is the input, and is expressed as an angular
transmission error (?er).  The angular transmission error is found in the
following equation.
?er? ??out (where R = reduction ratio)
The measured example is shown below.
?in??R
Test conditions
1. Model: RV-320E-171
2. Assembly accuracy:
Recommended accuracy (see page 23)
3. Load conditions: no-load
4. Detector: USR324 + UC101
(manufactured by Nippon Kogaku K.K.) 
Resolution: 1 sec
Fig.12
The vibration is a torsional vibration in the circumferential direction when
driven by a servomotor with an inertia load applied.
The vibration is one of the most important characteristics, especially when
precise contouring control is required.  For example, the industrial robot
requires exact and smooth contour control for its longer arm. An actual
measured example of the vibration characteristics is shown in Fig. 11.
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Figura 3.6: Output analisi dell’accuratezza della trasmissione.
3.6 Durata in servizio, peso ed ingombro
Aspetti da non trascurare sono: la durata in servizio, il peso e gli ingombri.
La durata del riduttore è dipendente da quelle delle ruote dentate e dei cuscinetti
volventi che le supportano. Per essa si assume un valore minimo di 6000 ore e,
nel caso in cui si ottenga una vita superiore, ciò andrà a tutto vantaggio della
performance del componente.
Per gli ingombri rimandiamo alla figura 3.7.
Figura 3.7: Ingombri di riferimento.
Per quanto riguarda i pesi, invece, si considerano i seguenti valori di riferimento:
• 9,5 Kg per la Taglia Piccola;
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• 47 Kg per la Taglia Media;
• 70 Kg per la Taglia Grande.
Da questi ci si potrà discostare ma non eccessivamente sia per il fatto della
competitività con altri prodotti sia per quanto riguarda l’interfacciabilità con motori
standard e utilizzatori già esistenti.
3.7 Installazione e lubrificazione
La più comune installazione del riduttore è quella che si ha per il comando di un
giunto robotico ad assi paralleli (v.fig.3.8).
Figura 3.8: Installazione giunto ad assi paralleli.
Il braccio a valle viene collegato direttamente al corpo del riduttore dal lato di
uscita con delle viti mordenti.
Si passa poi a unire il braccio a monte per mezzo di elementi filettati posti nei
fori dell’anello esterno. Nello stesso momento saranno inserite anche le flange per il
collegamento del motore;
Il pignone del riduttore è fornito a parte al produttore del motore che eseguirà
preventivamente il piantaggio di esso sull’asse di uscita del componente elettrico.
Quest’ultimo sarà quindi inserito nel box ad ingranaggi e fissato alla flangia di
supporto.
Si capisce che carichi di entità elevata passeranno attraverso il corpo del riduttore,
e che questo sarà un componente fondamentale per la performance della macchina.
Importanti risulteranno l’accuratezza del montaggio e il rispetto della procedura di
installazione consigliata.
Per quanto riguarda la lubrificazione, si potrà utilizzare del grasso oppure
dell’olio inserito all’interno del riduttore ad installazione completata. Questo sarà
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fatto fino al raggiungimento di un livello di lubrificante dipendente dal tipo di
posizionamento (verticale o orizzontale) e dalla taglia del riduttore.
La non fuoriuscita del lubrificante si otterrà, dalla parte dell’utilizzatore, attra-
verso delle tenute incorporate nel riduttore, mentre, dal lato di ingresso, per mezzo
della flangia di unione e del motore stesso.

Capitolo 4
Progetto concettuale
Definite le specifiche di progetto da rispettare, si è proseguito con l’analisi delle
principali problematiche costruttive e la loro soluzione. A questo si aggiungono la
scelta dei materiali e i principali calcoli relativi al riduttore; gli ultimi necessari per
capire se le soluzioni proposte fossero corrette e adatte.
I risultati di seguito esposti sono stati ottenuti dopo una attenta valutazione di
numerose alternative e realizzati per tutte e tre le taglie. Nel capitolo successivo si
passerà, però, alla sola analisi della Taglia Piccola.
4.1 Definizione dello schema di funzionamento
La prima problematica incontrata è stata la scelta di una struttura interna che
consentisse di ottenere minimi ingombri, elevati rapporti di riduzione e grosse
potenze trasmissibili.
Si è quindi optato per l’uso di rotismi epicicloidali, molto utilizzati nelle applica-
zioni robotiche. Il loro utilizzo consentirà di ottenere tutte le caratteristiche sopra
indicate. In particolare la disposizione a planetario permetterà di distribuire la
coppia trasmessa tra la prima e l’ultima ruota su più satelliti lavoranti in parallelo,
ottenendo così una notevole capacità di carico con minimi ingombri.
Non essendo possibile avere un alto rapporto di riduzione con un solo stadio
epicicloidale, si è scelto di adottare un treno di rotismi a due stadi di riduzione
(v.fig.4.1): solari 1 e 1’, satelliti 2 e 2’, e corone 3 e 3’ di cui la prima fissa.
Volendo rendere più compatto e leggero l’assieme si è poi deciso di utilizzare un
unico solare (1) ed un solo satellite (2) (v.fig.4.2).
Il riduttore sarà quindi composto da:
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Figura 4.1: Schema di funzionamento iniziale.
• Uno Stadio 1 costituito dal solare (1) collegato al motore, dal satellite (2)
supportato dal portasatelliti (P) e da una corona fissa (3);
• Uno Stadio 2 costituito dagli stessi pignone (1) e satellite (2) dello stadio
precedente e da una corona (4) collegata all’uscita del riduttore.
Figura 4.2: Schema di funzionamento definitivo.
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4.1.1 Calcolo dei rapporti di riduzione
Seguendo la classica teoria della meccanica applicata [15, 16] si è applicata la
Formula di Willis ad ogni stadio dello schema:
τ1 =
−ωp
ω1 − ωp = −
z1
z3
τ2 =
ω4 − ωp
ω1 − ωp = −
z1
z4
Da queste si sono determinate le velocità di rotazione del portasatelliti e della
corona di uscita rispettivamente:
ωp =
z1
z1 + z3
ω1
ω4 =
z1
z4
(ωp − ω1) + ωp
Essendo il rapporto di riduzione totale pari alla velocità di uscita (ω4) diviso
quella di ingresso (ω1), con opportune sostituzioni si ricava la sua formula finale:
τ =
ω1
ω4
=
z1z4 + z4z3
z1z4 − z1z3
Si osserva che il numero dei denti del satellite non interviene nel rapporto di
riduzione finale, infatti, essendo una ruota oziosa, il suo fine è il solo trasferimento
del moto alle altre ruote e la variazione del loro senso di rotazione.
4.1.2 Vincoli sul numero di denti
Per tutte e tre le taglie si è scelto di utilizzare tre satelliti disposti a 120 ◦ l’uno
dall’altro e lavoranti in parallelo. Ciò è stato fatto al fine di ottenere forze minori
su ogni ruota e un bilanciamento migliore dell’assieme.
La disposizione a planetario ha però dei vincoli sulla scelta dei numeri di denti
che occorre rispettare [17]. Infatti, affinchè i satelliti siano montabili sul resto
dell’assieme, l’ingranamento sia possibile e siano equispaziati di un angolo pari a
θ =
2pi
Nsat
ad una rotazione αp = θ del portasatelliti dovranno corrispondere rotazioni α1,
α3, α4 della prima, terza e quarta ruota multiple dei rispettivi passi angolari delle
dentature:
α1 =
2pi
z1
N1
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α3 =
2pi
z3
N3
α4 =
2pi
z4
N4
con N1, N3, N4 numeri primi e Nsat il numero di satelliti presenti.
Le condizioni di vincolo si ottengono riscrivendo le Formule di Willis in termini
di rotazioni angolari (α1, α3, α4) e sviluppando i calcoli (v.B.1):
N1 =
z3 + z1
Nsat
N4 =
z4 − z3
Nsat
N1 +N4 =
z4 + z1
Nsat
4.1.3 Calcolo del numero dei denti
Attraverso l’implementazione di un foglio di calcolo Mathcad sono stati determinati
i numeri di denti delle ruote attraverso un procedimento iterativo.
Sono state valutate due diverse alternative in modo da aumentare le possibilità
di scelta.
Nella prima soluzione si sono ricercati i valori atti ad ottenere il richiesto
rapporto di riduzione:
mentre, con la seconda, quelli che, se scelti, avrebbero fornito i minimi ingombri
dell’assieme ma con un τ poco diverso:
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Analizzando le varie soluzioni del riduttore, è stato necessario modificare o
eliminare alcune alternative.
Inizialmente sono stati valutati gli ingombri di tutte e sei le soluzioni, adottando
un Modulo delle ruote pari a 2. Sapendo, infatti, che le dimensioni massime sono
approssimativamente date da quelle delle corone esterne, e che i diametri primitivi
di queste sono calcolabili con
D = m · z
si ha che
Soluzione 1a
D3 120 mm
D4 126 mm
Soluzione 1b
D3 300 mm
D4 306 mm
Soluzione 1c
D3 336 mm
D4 342 mm
Soluzione 2a
D3 110 mm
D4 116 mm
Soluzione 2b
D3 254 mm
D4 260 mm
Soluzione 2c
D3 220 mm
D4 226 mm
Tabella 4.1: Diametri primitivi delle corone per le sei soluzioni.
Quello che ne è scaturito ha evidenziato l’impossibilità di adottare certe soluzioni.
Essendo i massimi diametri esterni consentiti pari a 160, 280 e 370 mm per le
taglie Piccola, Media e Grande rispettivamente, le soluzioni 1b ed 1c non erano
accettabili.
Anche la 2b è molto vicina al diametro limite, ma in questa fase è stata ritenuta
accettabile e sarà valutato successivamente se mantenerla o modificarla in base agli
ingombri degli altri componenti interni al riduttore.
Infine, si nota che la 2c può essere modificata per avvicinarsi al valore consentito.
Si è quindi deciso di aumentare il modulo delle ruote così da favorire la resistenza
a pitting e a bending. L’entità dei carichi agenti avrebbe probabilmente reso
necessaria tale modifica.
Le soluzioni finali scelte sono quindi:
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Se fosse stato un singolo stadio di riduzione, sarebbe stato possibile calcolare il
numero di denti del satellite attraverso l’imposizione del vincolo geometrico:
Dsolare
2
+Dsatellite = Dcorona
Essendo però ciascun satellite ingranante insieme a due corone con numero di denti
diverso, tale vincolo (imposto prima rispetto ad una corona e poi all’altra) non
sarebbe mai soddisfatto. Per risolvere tale problema, le ruote avranno un fattore di
correzione.
Bisogna inoltre puntualizzare che per il numero di denti dei satelliti è stato
scelto il valore più prossimo ad entrambe le condizioni sopra dette.
4.2 Regolazione del backlash e scelta delle ruote
Essendo l’accuratezza importante per le applicazioni robotiche, il progetto del
riduttore non poteva trascurare questo aspetto, cercando di limitare il più possibile
gli errori di trasmissione angolare, di cui il backlash è la principale causa.
Si è scelto di applicare un metodo di regolazione di tipo Statico. Questa tipologia,
come abbiamo visto in 1.5, consiste nell’assemblare la trasmissione e successivamente
effettuare opportune correzioni per ottenere il valore di gioco desiderato.
4.2.1 Ruote e loro materiale
Essendo l’interasse tra le ruote non modificabile, la regolazione viene effettuata
ricercando il valore dello spessore dei denti desiderato. Per fare ciò possono essere
utilizzate ruote coniche o di tipo rastremato (Beveloid o Conical Involute Gears)
montate ad assi paralleli. Una è tenuta fissa mentre l’altra è spostata assialmente
in modo da riempire i giochi tra dente e vano con un effetto a cuneo (v.fig. 4.3).
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Figura 4.3: Spostamento assiale Beveloid
Si è quindi scelto di utilizzare ruote Beveloid a denti dritti in quanto, per
l’accuratezza della trasmissione del moto, hanno il vantaggio di non risentire di
leggeri errori di montaggio.
Inoltre, le Beveloid esternamente si presentano come ruote cilindriche a denti
dritti ma con un valore della correzione variabile linearmente lungo il proprio asse.
Quest’ultima caratteristica, in particolare, ci consentirà di accoppiare le due corone,
aventi numero diverso di denti, con un unico satellite adottando lo stesso valore di
interasse.
Le ruote dei satelliti avranno il vertice del cono dalla parte del lato motore,
in modo da inserire il pignone/solare insieme al motore stesso, successivamente
all’installazione del riduttore. Questo permetterà anche di sostituire il componente
elettrico senza smontare i restanti elementi.
I parametri geometrici di base delle ruote assunti sono:
• Angolo di pressione (α): 20◦
• Angolo di cono Beveloid (δ): 2, 5◦
Per il materiale con il quale gli ingranaggi saranno realizzati si è scelto un acciaio
20MnCr5 temprato e cementato, con le seguenti caratteristiche:
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4.2.2 Sistema di regolazione del gioco
Il sistema di regolazione dovrà permettere la traslazione assiale dei satelliti rispetto
alle corone. Questo sarà fatto durante l’assemblaggio così da fornire il riduttore al
cliente garantendo l’accuratezza di posizionamento richiesta.
Per la struttura del sistema sono state valutate diverse alternative, sia rispetto
alla semplicità costruttiva e di funzionamento sia riferendoci al massimo ingombro
assiale del componente a disposizione.
Inizialmente era stato adottato lo schema di figura 4.4, dove un grano era fatto
ruotare nella sua sede realizzata su una piastra andando a comprimere una molla
posta in un incavo del supporto sinistro del satellite. Nell’estremo destro della
molla era inserita una sferetta a contatto con il corpo rotante della ruota a cui
trasmetteva la forza assiale.
Figura 4.4: Schema del sistema di regolazione del gioco iniziale.
La soluzione proposta però comportava ingombri assiali eccessivi e la presenza
dello strisciamento tra sfera e sede della ruota dentata avrebbe realizzato un usura
con conseguente emissione di elementi indesiderati nell’interno del componente.
Come soluzione definitiva si è quindi adottata quella mostrata in figura 4.5.
La ghiera di sinistra è avvitata direttamente sull’albero del portasatelliti. Ruo-
tandola si va a comprimere la molla interposta tra essa e un cuscinetto assiale
inserito lateralmente nel corpo del satellite. Dimensionando opportunamente la
molla saremo certi di ottenere la desiderata spinta assiale e quindi il movimento
della ruota dentata verso destra e il conseguente effetto cuneo sulle corone.
La molla è necessaria per due motivi: evita che un eccessiva rotazione della
ghiera vada ad inserire troppo i denti del satellite nei vani delle corone, creando così
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Figura 4.5: Schema del sistema di regolazione del gioco definitivo.
interferenza e forzamento, e scarica le forze assiali provenienti dal satellite durante
il funzionamento permettendo il pompaggio della ruota.
Naturalmente il satellite sarà supportato sul proprio albero da cuscinetti non
vincolati assialmente e che consentano lo spostamento assiale. Inoltre, tra il
cuscinetto laterale e la molla vi sarà un elemento di collegamento per interfacciare
l’anello interno e il componente elastico.
Il sistema proposto presenta quindi vantaggi di compattezza (i cuscinetti di
supporto al satellite saranno posti all’interno della ruota stessa evitando la presenza
dei supporti laterali) ed usura nulla (si evita che particelle estranee vadano ad
interporsi nell’ingranamento delle ruote e ne riducano considerevolmente la durata).
Dalla figura precedente si nota che il satellite sarà di larghezza maggiore rispetto
alle corone. Questo è necessario affinchè le ruote interne si accoppino con la rispettiva
per tutta la loro larghezza di fascia anche a regolazione avvenuta, favorendo il
funzionamento dell’ingranamento.
Tale metodo di regolazione è stato studiato analiticamente da J. Brauer in [19]
ed utilizzato praticamente dall’azienda SAMP in altri sistemi. Ciò ci assicura il
corretto funzionamento del sistema nella nostra applicazione.
Lo spostamento assiale massimo consentito (Smax) è stato assunto pari a 4
mm. Con questo valore si è calcolato il massimo gioco radiale recuperabile (gmax)
attraverso la legge:
gmax = 2 tan(α) tan(δ) · Smax = 0, 127 mm
Che risulta un valore accettabile per la nostra applicazione, considerando che,
comunque, le ruote saranno ottenute con lavorazioni di precisione, per poi essere
rettificate ed infine rodate.
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4.3 Layout concettuale
Per capire la disposizione interna dei componenti si è realizzato uno schema
concettuale del layout del riduttore. Esso è mostrato nella figura seguente:
Figura 4.6: Layout concettuale.
Il riduttore sarà costituito dai seguenti componenti principali: le ruote Beveloid
(solare, satelliti, corona fissa e corona mobile), il portasatelliti con il sistema di
regolazione del gioco, la carcassa esterna ed il tappo di uscita.
Ogni satellite sarà supportato internamente da due cuscinetti e dal rispettivo
albero di sostegno. A formare il portasatelliti parteciperanno, oltre agli alberi, anche
le due piastre laterali; delle quali la destra avrà il compito di sorreggere il complesso
rotante interno tramite un cuscinetto posto sulla sua periferia. Le piastre saranno
forate al centro sia per ridurre il peso complessivo sia per permettere l’inserimento
del solare dal lato destro, preventivamente montato sull’asse del motore.
La corona 4 avrà un cuscinetto integrato, con pista ricavata direttamente sulla
circonferenza esterna, al fine di ridurre l’ingombro totale. Ciò consentirà, inoltre, di
utilizzare un unico cuscinetto opportunamente dimensionato per i carichi applicati
ed avente una rigidezza ben definita. L’anello esterno del cuscinetto andrà ad
unirsi alla carcassa e consentirà di interfacciare il riduttore con il telaio, trasferendo
ad esso i carichi provenienti dai componenti interni. Nella carcassa sarà fissata
solidalmente la corona (3) per piantaggio.
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Alla corona mobile, infine, sarà collegato il tappo di uscita che presenterà, sulla
faccia sinistra, dei fori filettati per l’unione all’utilizzatore.
Le tenute (in verde) saranno realizzate con degli O-ring disposti in cave tra:
tappo di uscita e cuscinetto integrato, cuscinetto integrato e carcassa, carcassa e
flangia del motore.
4.3.1 Montaggio del riduttore
Lo schema mostrato precedentemente è utile per valutare la sua correttezza della
soluzione costruttiva anche nei confronti di un’altra problematica: il montaggio.
Si osserva come il tappo di uscita non potrà essere realizzato in un unico pezzo
con la corona per la presenza di sottosquadri tra i componenti.
Una possibile sequenza di montaggio potrebbe essere la seguente:
1. Piantaggio della corona fissa (3) nella carcassa;
2. Inserimento delle guarnizioni della carcassa;
3. Montaggio della corona mobile (4) sulla carcassa tramite cuscinetto integrato;
4. Montaggio del cuscinetto del portasatelliti sulla piastra destra;
5. Inserimento delle piastra con cuscinetto all’interno della carcassa e bloccaggio
assiale;
6. Inserimento degli alberi dei satelliti nelle sedi della piastra destra;
7. Montaggio dei tre cuscinetti e dello spingi-satellite su ogni satellite;
8. Inserimento dei satelliti sugli alberi;
9. Inserimento delle molle;
10. Inserimento delle ghiere;
11. Montaggio della piastra sinistra del portasatelliti e bloccaggio assiale tra le
due piastre;
12. Regolazione del gioco tramite ghiere;
13. Inserimento della guarnizione del cuscinetto integrato;
14. Inserimento del tappo di uscita e bloccaggio sul corpo della corona mobile.
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E’ da notare come tutti i componenti del riduttore, ad eccezione della piastra di
destra del portasatelliti con relativo cuscinetto, saranno inseribili dal lato sinistro.
Questo permetterà di ridurre il numero di posizionamenti durante il montaggio e,
di conseguenza, il tempo necessario ad effettuarlo.
4.3.2 Materiali dei componenti
Per tutti gli altri componenti, diversi dalle ruote dentate e dagli elementi commerciali,
è stato valutato l’utilizzo di due materiali: un acciaio C45 ed una lega di alluminio
G Al Si7Mg TA.
Le caratteristiche meccaniche di entrambi sono:
Con l’uso dell’acciaio saremo più sicuri in termini di resistenza ma il peso
complessivo sarà sicuramente maggiore. Utilizzando la lega di alluminio, invece,
dovremo stare attenti dal punto di vista della resistenza ma, a parità di dimensioni
degli elementi, si avranno pesi molto minori; il che costituisce un vantaggio nelle
applicazioni robotiche.
Inoltre, le due varianti del riduttore saranno da confrontare anche in termini
di rigidezza, visto che i due materiali hanno una diversa deformabilità. Anche in
questo caso la rigidezza viene ad essere un parametro importante perchè influenza
l’accuratezza di posizionamento.
4.4 Rendimento del riduttore
Prima di procedere alla progettazione vera e propria è bene accertarsi che il
rendimento totale dello schema di funzionamento, definito precedentemente, sia
positivo e con un valore vicino all’unità.
4.4 Rendimento del riduttore 65
Questo aspetto è spesso tralasciato o considerato non importante, ma in realtà è
un argomento fondamentale. Un basso valore del rendimento, infatti, comporterebbe
elevate perdite di potenza tra l’ingresso e l’uscita e quindi la necessità di utilizzare
un motore elettrico più potente.
Inoltre, se risultasse un valore negativo, il riduttore non sarebbe neppure in
grado di muoversi, attuando un arresto spontaneo. Ciò darebbe luogo ad un elevato
ricircolo di potenza e una forte diminuzione della durata delle dentature degli
ingranaggi (concetto utilizzato per l’appunto nei banchi prova delle ruote dentate).
4.4.1 Formula generale del rendimento
Per il calcolo della formula generale del rendimento si è pensato il riduttore come
una black-box sulla quale agiscono il momento motore (Mm), quello resistente (Mr)
dell’utilizzatore e quello del telaio sulla carcassa (Mt) [20].
La formula, valida per tutte le taglie del riduttore, è stata determinata im-
postando i bilanci di potenza sia nel funzionamento epicicloidale sia in quello
ordinario:
ηMmω1 +Mrω4 = 0
η0Mm(ω1 − ωp) +Mt(−ωp) +Mr(ω4 − ωp) = 0
dove ω1, ω4 e ωp sono le velocità dell’albero di ingresso, di quello di uscita e del
portasatelliti, mentre η ed η0 i rendimenti nei funzionamenti da epicicloidale e da
ordinario rispettivamente.
Si sono quindi aggiunte alle precedenti le relazioni del rapporto di riduzione
totale, di quelli parziali dei due stadi e la seconda cardinale:
τ =
ω4
ω1
τ1 =
−ωp
ω1 − ωp
τ2 =
ω4 − ωp
ω1 − ωp
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Mm +Mt +Mr = 0
Rielaborando il tutto con le opportune sostituzioni e semplificazioni si ottiene
infine la formula del rendimento del riduttore:
η =
η0 − τ1
1− τ1
Si osserva come il rapporto del secondo stadio di riduzione non partecipi alla
definizione del valore finale. Per tutti i passaggi del procedimento vedasi l’appendice
B.2.
4.4.2 Rendimento ordinario
La formula precedente mostra una dipendenza dal rendimento ordinario, per cui, è
stata necessaria una analisi per la determinazione di quest’ultimo (v. B.3).
Si è considerato il riduttore nel suo funzionamento ordinario come in figura
seguente.
Figura 4.7: Schema del riduttore ordinario.
quindi con il portasatelliti bloccato, la ruota 3 mobile e con velocità ridotte di una
quantità pari a ωp. Nello schema Mm, Mr4 e Mr3 sono i momenti motore della
ruota 1 e resistenti della 4 e della ruota 3.
Per il primo ingranamento (v.fig.4.8) è stato imposto il bilancio di potenza
η12Mm(ω1 − ωp) +Msω2 = 0
dove Ms è la coppia resistente del satellite.
Che può essere riscritto con Ms diviso nelle coppie resistenti derivanti dalle
ruote 3 e 4:
Ms = M23 +M24
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Figura 4.8: Schema dell’ingranamento 1-2.
η12Mmu(ω1 − ωp) +M23ω2 +M24ω2 = 0
Per conoscere M23 ed M24, abbiamo fatto i bilanci di potenza sia per l’ingrana-
mento 2-3 sia per il 2-4.
Figura 4.9: Schemi degli ingranamenti 2-3 e 2-4.
ottenendo
M23ω2 =
Mr3(−ωp)
η23
M24ω2 =
Mr4(ω4 − ωp)
η24
Sostituendo le due formule trovate in quella del bilancio di potenza generale
η12Mm(ω1 − ωp) + Mr3(−ωp)
η23
+
Mr4(ω4 − ωp)
η24
= 0
e sapendo che
η0 =
−Mr3(−ωp)−Mr4(ω4 − ωp)
Mm(ω1 − ωp)
Mm(ω1 − ωp) = −Mr3(−ωp)−Mr4(ω4 − ωp)
η0
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si è ottenuta, con opportuni passaggi, la formula del rendimento del riduttore reso
ordinario:
η0 = η12 · Mr3(−ωp) +Mr4(ω4 − ωp)Mr3(−ωp)
η23
+ Mr4(ω4−ωp)
η24
Si osserva come il rendimento ordinario sia ottenuto come una serie tra il
rendimento dell’ingranamento 1-2 e quello trovato dal parallelo tra 2-3 e 2-4. Infatti,
la potenza in ingresso passa tutta dall’accoppiamento solare-satellite e poi si divide
in due vie parallele in direzione delle corone di uscita. I momenti e le velocità che si
hanno alle ruote interne appaiono perchè la porzione di potenza che va ad ognuna
uscita dipende dai loro valori.
La dipendenza dai momenti e dalle velocità di rotazione può essere eliminata
considerando uguali i rendimenti degli ingranamenti 2-3 e 2-4; approssimazione
plausibile in quanto coppie entrambe formate da una ruota interna ed una esterna.
η∗ = η23 = η24
Per cui in definitiva si ha la semplice formula
η0 = η12 · η∗
4.4.3 Rendimento delle varie taglie
Il rendimento ordinario può essere calcolato imponendo per η12 (coppia interna-
interna) un valore di 0,98, e per η∗ (coppia interna-esterna) uno di 0,99. Per
cui:
η0 = 0, 98 · 0, 99 = 0, 97
La figura 4.10 mostra l’andamento del rendimento in funzione di τ1.
Aumentando il valore di τ1 dai valori negativi a quelli positivi si nota un
decadimento del rendimento ed al limite, per il parametro che tende ad uno, si
ottiene l’asintoto verticale.
Sostituendo i valori di η0 e di τ1 per ogni taglia del riduttore nella formula
generale del rendimento, si ottengono i seguenti valori:
• Taglia Piccola:
τ1 = −0, 35
η = 0, 978
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Figura 4.10: Andamento del rendimento al variare di τ1.
• Taglia Media:
τ1 = −0, 276
η = 0, 977
• Taglia Grande:
τ1 = −0, 282
η = 0, 977
I valori alti e positivi trovati mostrano come la soluzione per lo schema di
funzionamento imposta risulti valida e sviluppabile senza particolari problemi.

Capitolo 5
Progetto esecutivo
Risolte le problematiche principali e definito il layout concettuale, si è proceduto con
il progetto vero e proprio, ovvero con i dimensionamenti e le verifiche dei principali
componenti del riduttore.
Si è partiti individuando la geometria delle ruote ed effettuando la loro verifica.
Procedendo quindi ad analizzare tutti gli elementi del portasatelliti, si è terminato
con lo studio della carcassa e dei componenti di “uscita”.
Oltre a ciò sono stati scelti i componenti commerciali standard ed è stata
effettuata la loro verifica dove necessario.
Tutto ciò è stato fatto unicamente per la Taglia Piccola. A seguito della completa
analisi di questa si potrà in futuro utilizzare la stessa struttura del riduttore,
opportunamente modificata in dimensioni, e la stessa procedura di analisi.
5.1 Analisi delle ruote dentate
In primis sono stati effettuali i calcoli sulle ruote considerando le sezioni di riferi-
mento delle Beveloid (prese a metà della larghezza di fascia), ovvero come semplici
ingranaggi cilindrici. Dopo le verifiche, ci siamo riportati alla vera geometria delle
ruote reali definendone i parametri essenziali.
5.1.1 Geometria delle ruote cilindriche
Come visto nel paragrafo 2.3.2 per ogni accoppiamento è definibile una Sezione di
Riferimento (r-r) rispetto alla quale esso è calcolato.
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Si considerano quindi i parametri geometrici che le ruote hanno su queste sezioni
e si assume l’accoppiamento formato da ruote cilindriche aventi tali caratteristiche.
Su di esse si effettuano quindi tutte le verifiche necessarie.
In questa fase si è fatto uso del software KissSoft, i cui dati in uscita sono
stati poi verificati tramite l’uso di un foglio di calcolo Mathcad in cui sono state
implementate le classiche formule per il dimensionamento degli ingranaggi [21].
Scelta dell’interasse
Figura 5.1: Interassi.
Gli interassi di riferimento nel caso di ruote non corrette si ottengono da semplici
considerazioni geometriche:
a12 = m
z1
2
+m
z2
2
= 41 mm
a23 = m
z3
2
−mz2
2
= 40 mm
a24 = m
z4
2
−mz2
2
= 43 mm
Avendo valori tutti diversi l’uno dall’altro, le ruote saranno corrette con varia-
zione di interasse (somma delle correzioni diverse da zero). Per quest’ultimo si è
scelto un valore vicino a tutti e tre gli interassi di riferimento:
a = 41, 5 mm
Angoli di pressione di funzionamento
Dalle formule
a = a12
cos(α)
cos(αf12)
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a = a23
cos(α)
cos(αf23)
a = a24
cos(α)
cos(αf24)
si ricavano gli angoli di pressione reali, cioè quelli sui diametri di funzionamento:
αf12 = 21, 82
◦
αf23 = 25, 08
◦
αf24 = 13, 18
◦
Correzioni delle ruote
Per definire le correzioni su ogni ruota occorre prima di tutto determinare la somma
delle correzioni per ogni accoppiamento conoscendo l’interasse e l’angolo di pressione
di funzionamento. Con questi, attraverso le formule:
inv(αf12) =
2X12 tan(α)
mZ12
+ inv(α)
inv(αf23) =
2X23 tan(α)
mZ23
+ inv(α)
inv(αf24) =
2X24 tan(α)
mZ24
+ inv(α)
dove
Z12 = z1 + z2
Z23 = z2 − z3
Z24 = z2 − z4
si ottengono le somme delle correzioni
X12 = x1 + x2 = 0, 5221 mm
X23 = x2 + x3 = −1, 6891 mm
X24 = x2 + x4 = 1, 2711 mm
che normalizzate rispetto al modulo sono
X12
m
= 0, 261
X23
m
= −0, 845
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X24
m
= 0, 636
Le correzioni sulle sezioni di riferimento si ottengono partendo dall’accoppia-
mento tra ruota solare e satellite. Per questo si è imposto che sia
x1 = 0, 1 mm c1 =
x1
m
= 0, 05
x12 = X12 − x1 = 0, 422 mm c12 = x12
m
= 0, 211
Per ottenere quelle relative agli accoppiamenti tra satellite e corone occorre
considerare le posizioni reciproche tra le ruote (v.fig. 5.2) ed utilizzare le formule
ricavate in 2.3.2.
Figura 5.2: Posizioni reciproche tra le sezioni di riferimento e correzioni.
Visto che
d13 =
x23 − x21
tan(δ)
= 3 mm
d34 =
x24 − x23
tan(δ)
= 15 mm
si ricava
x23 = 0, 554 mm c23 =
x23
m
= 0, 277
x24 = 1, 208 mm c24 =
x24
m
= 0, 604
e quindi
x4 = X24 − x24 = 0.063 mm c4 = x4
m
= 0, 0315
x3 = X23 − x23 = −2, 243 mm c3 = x3
m
= −1, 1215
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Riassumendo, i fattori di correzione sulle sezioni di riferimento delle ruote
cilindriche saranno:
L’uso delle ruote Beveloid consentirà di avere sul satellite correzioni diverse ma
con l’uso di un singolo ingranaggio.
Parametri geometrici
Note le correzioni, sono stati determinati i paramenti geometrici principali dei denti
delle ruote cilindriche sulle sezioni di riferimento. Per dati più specifici vedasi i file
KissSoft in appendice C.1.
I profili scelti per le ruote sono i seguenti:
• Profilo solare: 1,25/ 0,38/ 1.0 ISO 53.2:1997 Profilo A;
• Profilo satelliti: 1,40/ 0,39/ 1.0 ISO 53.2:1997 Profilo D ;
• Profilo corone: 1,25/ 0,38/ 1.0 ISO 53.2:1997 Profilo A;
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5.1.2 Forze sulle ruote
Conoscendo la coppia motrice in ingresso e quella resistente in uscita, è stato
imposto l’equilibrio dell’assieme e dei singoli componenti per determinare le coppie
e le forze su essi agenti.
Si è partiti dall’equilibrio dell’assieme per la determinazione della coppia fatta
dal telaio sul riduttore. Poi è stato imposto quello delle due corone e del solare.
Trovare le forze fatte dal satellite sugli altri ingranaggi si sono potute determinare
quelle sul primo con il principio di Azione e Reazione, verificando infine il suo
equilibrio.
Dall’equilibrio dell’assieme (fig. 5.3):
Figura 5.3: Equilibrio dell’assieme.
Dall’equilibrio della corona di uscita (4) (fig. 5.4):
Figura 5.4: Equilibrio della corona di uscita (4).
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Dove con F24, F24t e F24r si intendono le forze, risultante, tangenziale e radiale
rispettivamente, che il satellite (2) fa sulla corona (4).
Dall’equilibrio della corona fissa (3) (fig. 5.5):
Figura 5.5: Equilibrio della corona fissa (3).
Dall’equilibrio del solare (1) (fig. 5.6):
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Figura 5.6: Equilibrio del solare (1).
Le forze sul satellite sono quindi (fig. 5.7):
Figura 5.7: Equilibrio del satellite (2).
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La coppia a regime sul portasatelliti deve essere nulla e ciò si verifica dall’ugua-
glianza:
−|F42t|(rw24 + a) + |F32t|(rw23 + a) + |F12t|(a− rw21) = 0
5.1.3 Velocità degli elementi
Si riportano per completezza tutte le velocità di rotazione degli elementi: sia quelle
di solare e corona di uscita presentate precedentemente sia quelle relative a satellite
e portasatelliti:
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5.1.4 Verifica delle ruote cilindriche
Determinate le forze su ogni singola ruota, sono state effettuate le verifiche del
grado di ricoprimento, a bending, a pitting e a grippaggio (scuffing) attraverso il
software KissSoft (v. appendice C.2)
Verifica del grado di ricoprimento
Il numero di denti a contatto che si ha mentre l’ingranaggio ruota si può stimare con
il valore del Grado di Ricoprimento (GR). Questo dovrà essere maggiore dell’unità
in ogni accoppiamento per garantire che una coppia di denti sia sempre in contatto.
In generale, maggiore è il grado di ricoprimento, più graduale e silenzioso è
l’ingranamento dei denti [22].
Si sono ottenuti i seguenti valori:
Verifica a bending ed a pitting
Come è possibile vedere in appendice C.2 sia la natura delle ruote Beveloid (corre-
zioni diverse nei vari accoppiamenti del satellite) sia il doppio stadio di riduzione
non ci hanno permesso di impostare nel programma lo schema completo e quindi
realizzare contemporaneamente la verifica di tutte le ruote.
Per ovviare a ciò si sono effettuate più analisi, ciascuna per ogni ingranaggio,
cercando di riprodurre le condizioni reali di funzionamento.
Per tutte le verifiche si è fatto riferimento alle norme:
• ISO 6336: 2006 Metodo B ;
• DIN 3990: 1987 Metodo B (YF Metodo C).
I parametri di input comuni sono stati:
• Materiale delle ruote: acciaio 20MnCr5 cementato;
• Qualità ISO/DIN: 6 (rif. ISO 1328 DIN 3961 );
• Fattore di sovraccarico (K0): 1, 25;
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• Durata richiesta (Lh): 10000 h;
• Lubrificazione: grasso Grafloscon C-SG 0 ULTRA
• Larghezze di fascia:
Il grasso scelto per la lubrificazione presenta le seguenti caratteristiche:
Per le verifiche di solare e corone sono stati impostati nel software delle analisi
per rotismi epicicloidali semplici; così da considerare l’azione contemporanea di
3 satelliti e non di uno solo. Il fattore di correzione dei satelliti imposto è quello
relativo alla ruota in verifica.
Verifica del solare
Dati di input:
Figura 5.8: Verifica solare: dati base di input.
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Figura 5.9: Verifica solare: dati di carico.
Dal software si ottiene:
Verifica della corona fissa
Dati di input:
Figura 5.10: Verifica corona fissa: dati base di input.
Figura 5.11: Verifica corona fissa: dati di carico.
Dal software si ottiene:
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Verifica della corona mobile
Dati di input:
Figura 5.12: Verifica corona mobile: dati base di input.
Figura 5.13: Verifica corona mobile: dati di carico.
Dal software si ottiene:
È da notare come la potenza ottenuta impostando le condizioni reali sulla corona
fissa sia molto maggiore di quella delle verifiche di solare e corona mobile. Ciò è
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dovuto al ricircolo di potenza che si ha all’interno del riduttore.
Verifica del satellite
Data l’impossibilità di effettuare con il programma l’accoppiamento contemporaneo
del satellite con entrambe le due corone, è stato utilizzato un metodo diverso:
1. si è considerata la ruota divisa in due metà, quella destra accoppiata con la
corona 3 e la sinistra con la 4;
2. si sono riprodotte le condizioni reali del satellite, ma utilizzando un accop-
piamento con rotismo semplice (due ruote accoppiate con posizioni degli assi
fisse);
3. eseguita la verifica, si sono determinati i coefficienti di sicurezza per ciascuna
mezza ruota;
4. si è scelto il valore minore di ogni coefficiente ottenuto ed è stato considerato
valido per la verifica di tutto il satellite.
Tale metodologia risulta cautelativa dal punto di vista del bending, sia perché la
ruota analizzata possiede una larghezza di fascia minore rispetto a quella di tutto il
satellite, sia perché le azioni reali delle forze opposte provenienti dalle due corone si
compenserebbero a vicenda (v.fig.5.14).
Figura 5.14: Azione opposta sul dente del satellite delle forze delle corone.
Considerare l’accoppiamento come un rotismo semplice non è sbagliato, infatti,
quello che deve rimanere invariato è la velocità relativa tra le ruote e non quella
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assoluta. Quindi, la corona fissa sarà caratterizzata da una velocirà pari a ωp,
mentre la mobile da (ω4 − ωp).
Dati di input “Satellite Destro”:
Figura 5.15: Verifica satellite destro: dati base di input.
Figura 5.16: Verifica satellite destro: dati di carico.
Dati di input “Satellite Sinistro”:
Figura 5.17: Verifica satellite sinistro: dati base di input.
Figura 5.18: Verifica satellite sinistro: dati di carico.
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Dal software si ottiene:
Quindi per il satellite intero si può considerare:
Riassunto risultati
Riassumiamo per chiarezza tutti i risultati ottenuti nelle verifiche.
Verifica a bending delle ruote:
Verifica a pitting delle ruote:
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Alcuni valori dei coefficienti di sicurezza risultano prossimi ad 1, ma comunque
possiamo ritenerli accettabili in quanto l’uso di un K0 pari a 1,25 è cautelativo per
la nostra applicazione.
Verifica a scuffing
Per la verifica a grippaggio dei vari accoppiamenti si sono ottenuti i seguenti
coefficienti di sicurezza:
Verifica statica in emergenza
Per i carichi in emergenza, non di carattere affaticante ma istantaneo, le verifiche
sono state effettuate confrontando i valori delle tensioni a piede con la resistenza a
rottura del materiale.
Si è ottenuto:
5.1.5 Geometria delle ruote Beveloid
Verificate le ruote cilindriche nelle sezioni di riferimento ci siamo riportati alla vera
geometria delle Beveloid imponendo le posizioni reciproche tra gli ingranaggi. Per i
dettagli vedere Appendice C.1.
I parametri relativi alle sezioni di riferimento li abbiamo già esposti precedente-
mente, mentre quelli delle sezioni di estremità sono indicati di seguito.
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• Accoppiamento Solare (1) - Satellite (21):
• Accoppiamento Satellite (23) - Corona Fissa (3):
• Accoppiamento Satellite (24) - Corona Mobile (4):
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Nelle figure precedenti sono stati indicati anche i valori geometrici dei denti del
satellite sulle sezioni accoppiate con quelle di estremità di solare e corone.
Si nota come la posizione ideale di funzionamento del satellite sia con questo
spostato leggermente verso sinistra rispetto al centro (6 mm sul lato sinistro e 2 su
quello destro rispetto alle corone). Questa accortezza permetterà di realizzare lo
spostamento assiale massimo di 4 mm per la regolazione del backlash.
5.1.6 Verifica dei limiti geometrici delle ruote
Per quanto riguarda i limiti nella produzione delle ruote esterne tramite creatore,
questi sono identificabili con: interferenza di taglio e dente a punta [21]. Le stesse
tipologie si hanno anche per le corone (considerando il creatore ideale), ma per
queste, più importanti, sono le interferenze che possono esserci con le ruote esterne
accoppiate e durante il montaggio [2, 3].
Verifica interferenza di taglio e dente a punta
Nel primo caso il valore del numero di denti da realizzare sulla ruota è talmente
basso che, durante il taglio, il vertice del dente del creatore va a scavare la base del
profilo in realizzazione, mangiando il raccordo di piede (v.fig.5.19).
Figura 5.19: Interferenza di taglio dovuta al numero di denti.
Si ha quindi un valore minimo del numero di denti che è possibile realizzare, in
funzione dell’angolo di pressione normale:
zmin =
2
sin2(α)
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che nel nostro caso vale:
zmin = 17
il che ci assicura che il solare cilindrico di riferimento (z1 = 21), e tanto meno le
altre ruote, non presenta interferenza di taglio.
Però tale problema non dipende solo dal numero di denti, ma anche dal valore
della correzione. Infatti, affondando troppo il creatore verso il centro della ruota da
tagliare, nonostante il numero di denti da ottenere sia elevato, si può incorrere di
nuovo nel taglio del raccordo al piede.
Il valore di correzione minimo realizzabile, al di sotto del quale si ha interferenza
di taglio, è dato da:
cmin =
xmin
m
= 1, 25− z sin
2(α)
2
L’effetto di avere un fattore di correzione minore di cmin è visualizzabile in figura
5.20.
(a) α = 20◦, z = 32, c = 0..
(b) α = 20◦, z = 32, c = cmin. (c) α = 20◦, z = 32, c < cmin.
Figura 5.20: Interferenza di taglio dovuta alla correzione.
Per la nostra applicazione si ha:
c1min = 0, 022
c2min = 0, 08
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c3min = −2, 259
c4min = −2, 435
Quindi parte del solare, tra sezione interna e di riferimento, è caratterizzato da
interferenza di taglio, ma ciò non ci preoccupa sia perché tale caratteristica potrà
essere eliminata per mezzo di alcune accortezze in fase di produzione sia perché la
riduzione della sezione alla radice del dente non è significativa per via delle basse
forze sulla ruota.
La sezione interna del satellite, invece, è proprio al limite dell’interferenza di
taglio (c = cmin), mentre per le altre ruote non si hanno problemi.
Il limite superiore al valore della correzione è dato dalla necessità di non avere
dente a punta. L’incrocio fra le evolventi dei due fianchi di un dente deve avvenire
ad una distanza dal centro della ruota che non sia inferiore al raggio di testa (ra)
(v.fig.5.21).
Figura 5.21: Dente a punta.
Il valore di xmax si ottiene dalla soluzione (numerica) del seguente sistema di
equazioni: xmaxm = z2( cosαcosαf − 1)− 1xmax
m
=
z(invαf−invα)−pi2
2 tanα
Per la nostra applicazione si ha:
c1max = 1, 266
c2max = 1, 222
c3max = 2, 522
c4max = 2, 597
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e quindi nessun ingranaggio presenta il problema del dente a punta.
Ciò poteva essere direttamente verificato guardando gli spessori di testa e di
vano calcolati precedentemente nella determinazione della geometria delle Beveloid;
il dente a punta sarebbe corrisposto ad un valore nullo di questi.
Verifica interferenze ruote interne
Tre diversi tipi di interferenza possono esserci nel caso delle ruote interne:
1. Involute Interference;
2. Trochoid Interference;
3. Trimming Interference.
La prima tipologia si verifica tra il dedendum dell’ingranaggio esterno e l’ad-
dendum di quello interno (v.fig.5.22). È prevalente quando il numero dei denti
dell’ingranaggio esterno è piccolo.
Figura 5.22: Involute Interference.
La seconda si riferisce ad un disturbo che si verifica tra l’addendum della
ruota esterna ed il dedendum dell’ingranaggio interno, durante la fase di recesso
(v.fig.5.23a).
(a) (b)
Figura 5.23: Trochoid Interference (a) e Trimming Interference (b).
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La terza tipologia, infine, avviene nel caso del montaggio dell’accoppiamento in
direzione radiale (v.fig.5.23b). Nel caso in cui si abbia, l’ingranamento deve essere
ottenuto inserendo una ruota nell’altra con una traslazione assiale.
La Trochoid Interference e la Trimming Interference tendono a verificarsi quando
i numeri di denti dei due ingranaggi sono molto vicini.
La non presenza di tutte e tre i tipi di interferenza è stata verificata attraverso
il software KissSoft durante la determinazione della geometria delle ruote. Il
programma, infatti, avrebbe fatto apparire un messaggio di errore nel caso in cui le
condizioni sopradette si fossero verificate.
5.2 Analisi del portasatelliti
A seguito dell’analisi di tutto gli elementi del portasatelliti, sistema di regolazione
compreso, è stato realizzato il disegno CAD 3D dell’assieme in questione. Si va
quindi a descrivere ciò che si è ottenuto e poi, successivamente, tutti i passaggi che
hanno portato alla sua completa realizzazione.
5.2.1 Descrizione del portasatelliti completo
In figura 5.24 è mostrato il portasatelliti senza gli elementi secondari. Questo è
composto da due piastre simili: una sinistra e una destra.
Figura 5.24: Portasatelliti senza elementi secondari.
Entrambe hanno forma anulare e presentano gli alloggiamenti per gli estremi
degli alberi dei satelliti (montati in figura). Queste sedi hanno forma conica sia
per evitare errori di montaggio da parte degli operatori (inserimento possibile da
un solo lato) sia per garantire un buon accoppiamento delle parti a serraggio delle
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piastre avvenuto. La piastra di sinistra possiede i fori per l’inserimento delle viti di
serraggio, mentre la seconda ha tre perni con fori filettati.
Lo stesso componente ma con gli elementi secondari montati su di esso è presente
in figura 5.25, mentre una sua sezione si ha in figura 5.26.
Figura 5.25: Portasatelliti con elementi secondari.
Figura 5.26: Sezione del portasatelliti con elementi secondari.
Ogni satellite è supportato da due cuscinetti a rullini di classe C3 bloccati
nel foro interno. Per mezzo di questi potranno traslare lungo il proprio asse, e la
spinta per compiere tale operazione deriverà dal sistema di regolazione del gioco
(cuscinetto laterale - spingi satellite - molla - ghiera).
Tutto l’assieme è invece sorretto sulla carcassa per mezzo di un cuscinetto
a quattro punti di contatto che, nonostante nel comportamento ideale non sia
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caratterizzato da alcuna forza, permetterà di far fronte a carichi inaspettati o
secondari; come ad, esempio, il peso del componente stesso a macchina ferma.
Disegni 2D del portasatelliti sono riportati in appendice D.
5.2.2 Verifica dei cuscinetti dei satelliti
Avendo trovato le forze che le corone e il solare fanno su ogni satellite, occorre che i
cuscinetti a rullini sottostanti siano in grado di scaricare sull’albero del satellite i
carichi derivanti dal funzionamento sia a regime sia in emergenza.
Per eseguire la scelta e la verifica dei cuscinetti del satellite è stato necessario
imporre l’equilibrio di quest’ultimo (v.fig.5.27) (v. anche B.4) ed ottenere i valori
delle forze fatte dai cuscinetti sulla parte interna della ruota.
Figura 5.27: Preliminary free body diagram del satellite.
Per il principio di azione e reazione, le forze sui cuscinetti a regime sono l’opposto
di quelle che agiscono sul satellite:
F2c1y = 1010, 78 N
F2c1x = 3513, 34 N
F2c2y = 1488, 78 N
F2c2x = −3513, 34 N
In emergenza invece:
F2c1yem = 3133, 04 N
F2c1xem = 10540, 03 N
F2c2yem = 4520, 37 N
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F2c2xem = −10540, 03 N
Le risultanti su ogni cuscinetto sono infine:
Fc1 = 3656 N
Fc2 = 3816 N
Fc1em = 11000 N
Fc2em = 11470 N
Per il supporto dei satelliti si sono scelti dei cuscinetti a rullini senza anello
interno di classe C3. I giochi maggiorati permetteranno lo spostamento assiale
sull’albero di supporto. Quest’ultimo dovrà però essere opportunamente lavorato
in quanto andrà a costituire la pista interna dei corpi volventi.
I cuscinetti selezionati hanno le seguenti caratteristiche:
Come lubrificante si è considerato un grasso al sapone di litio (ISO VG 100 ).
Verifica statica
La verifica statica è stata fatta confrontando il carico risultante su ogni cuscinetto,
sia a regime sia in emergenza, con il valore del Carico Statico (C0) caratteristico
dell’elemento.
Con i carichi di regime:
Cuscinetto di sinistra : CS = 7, 522
Cuscinetto di destra : CS = 7, 207
Con i carichi in emergenza:
Cuscinetto di sinistra : CSem = 2, 501
Cuscinetto di destra : CSem = 2, 398
e quindi risulta superata.
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Verifica a fatica
Per la verifica a fatica si è considerato il cuscinetto nelle condizioni peggiori (quello
di destra), con applicati i carichi risultanti a regime.
Si è fatto uso del software online messo a disposizione dalla stessa ditta Schaeﬄer
produttrice dei cuscinetti. L’output del programma è stato pari ad una durata di:
Lh = 7258 h
Da questo risultato si vede come la specifica di durata di 6000 h sia superata con
un buon margine. Quindi la vita prevista per il riduttore in progetto si preannuncia
superiore a quella richiesta.
Tutti i parametri relativi alle due verifiche sono visibili in appendice B.6.
5.2.3 Verifica degli alberi dei satelliti
L’albero di ogni satellite è fisso sulle piastre del portasatelliti e riceve i carichi dai
cuscinetti a rullini. Le forze agenti saranno dirette sempre nella stessa direzione ma
varieranno di intensità a seguito dei cicli di funzionamento del riduttore.
Un carico assiale costante di compressione deriverà, inoltre, dal precarico delle
viti di serraggio delle piastre. Quest’ultimo si distribuirà sugli elementi trasversali:
i tre perni di bloccaggio ed i tre alberi. Essendo però difficile ottenere una valu-
tazione esatta della frazione che va ad interessare il solo albero, si è considerato
cautelativamente un sesto della forza di precarico totale.
Ogni elemento sarà quindi soggetto ad una flessione alternata da un valore
minimo, dovuto al serraggio delle viti, ad uno massimo somma del primo con quelli
causati dal funzionamento.
Precarico delle viti di serraggio
Per il serraggio delle piastre del portasatelliti si sono scelte le seguenti viti:
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Il precarico necessario si ottiene con la formula:
Fp = 0, 9SpAt = 10440 N
Nonostante non vi siano carichi che producono un distaccamento reciproco delle
parti in senso assiale, il precarico è utile per evitare allentamenti degli accoppiamenti
e che quindi si vada a riduttore la rigidezza complessiva del portasatelliti.
Carichi sull’albero
I carichi sull’albero sono quelli derivanti dai cuscinetti a rullini che, appunto,
scaricano su di esso le forze provenienti dalle corone e dal solare attraverso il
satellite.
Inoltre si è deciso di considerare un sesto del precarico totale come forza sempre
presente:
Fax =
Fp
6
= 5220 N
La forza centrifuga risulta trascurabile sia realizzando l’albero in acciaio sia
facendolo in lega di alluminio, infatti:
FcentrACC = 27, 38 N
FcentrALL = 9, 48 N
Per trovare le reazioni vincolari fatte dalle sedi delle piastre sull’albero, si è
risolto l’equilibrio di quest’ultimo (v.fig.5.28) (v. anche B.5).
I vincoli laterali delle piastre del portasatelliti, essendo di larghezza molto
minore rispetto all’estensione dell’albero (5 contro 73, 7 mm), sono rappresentabili
come appoggi semplici; anche se in realtà minimi momenti attorno ad X ed Y si
sviluppano.
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Figura 5.28: Preliminary free body diagram dell’albero del satellite.
Risolvendo l’equilibrio con i carichi a regime si ottengono le forze che le piastre
fanno sull’albero:
Fap1y = −843, 09 N
Fap1x = −843, 82 N
Fap2y = −1656, 47 N
Fap2x = 843, 82 N
Con quelli in emergenza, invece, si ha:
Fap1emy = −2590, 63 N
Fap1emx = −2531, 45 N
Fap2emy = −5062, 78 N
Fap2emx = 2531, 45 N
Analisi analitica
Si mostrano di seguito i seguenti grafici:
1. Momento flettente a regime rispetto all’asse X (fig.5.29);
2. Momento flettente a regime rispetto all’asse Y (fig.5.30);
3. Momento flettente a regime totale (fig.5.31);
4. Momento flettente in emergenza rispetto all’asse X (fig.5.32);
5. Momento flettente in emergenza rispetto all’asse Y (fig.5.33);
6. Momento flettente in emergenza totale (fig.5.34);
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Questi sono stati ottenuti con un apposito foglio di calcolo Mathcad rispetto
alla coordinata assiale “z”. I segni non sono indicativi ma posti in modo tale da
avere il momento sempre dalla parte delle fibre tese. Per il momento totale, invece,
si è rappresentato il modulo.
In grassetto si è evidenziato l’asse dell’albero.
Figura 5.29: Momento flettente a regime rispetto all’asse X.
Figura 5.30: Momento flettente a regime rispetto all’asse Y.
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Figura 5.31: Momento flettente a regime totale.
Figura 5.32: Momento flettente in emergenza rispetto all’asse X.
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Figura 5.33: Momento flettente in emergenza rispetto all’asse Y.
Figura 5.34: Momento flettente in emergenza totale.
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I valori massimi dei momenti flettenti agenti sono quindi:
Questi si hanno in corrispondenza della sezione di applicazione della forza del
cuscinetto a rullini di sinistra, che quindi risulta essere la sezione critica dell’albero.
La tensione di compressione costante su tutte le sezioni dovuta al carico assiale
è presente indipendentemente dal funzionamento del riduttore e vale:
σax =
Fax
pir2
= −30 MPa
Prendendo in considerazione la sezione critica si sono determinati i valori massimi
e minimi della tensione dovuta alla flessione a regime:
Figura 5.35: Momenti a regime e punti critici.
σa =
−Mfmax
J
· r = −129 MPa
σb =
Mfmax
J
· r = 129 MPa
Contando anche la tensione assiale costante si ottiene:
σa = −159 MPa
σb = 99 MPa
Con i carichi in emergenza invece:
σaem = −420 MPa
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σbem = 360 MPa
Durante il funzionamento del riduttore i punti “a” e “b” subiscono le tensioni
a regime di carattere affaticante e talvolta quelle istantanee di emergenza (senza
contare quelle istantanee di accelerazione e decelerazione).
Ciò che accade, qualitativamente, nei due punti può essere rappresentato con i
seguenti grafici:
Figura 5.36: Andamento qualitativo delle tensioni nei punti a e b della sezione critica.
Analisi FEM
Per validare l’analisi analitica e ottenere una più accurata stima delle tensioni, è
stato realizzato un modello CAD dell’albero ed è stato studiato, tramite metodi ad
elementi finiti, con l’uso del software Ansys Workbench.
L’analisi è stata eseguita più volte aumentando l’infittimento della mesh e
verificando la convergenza dei risultati ai valori che sono presentati nel seguito.
Figura 5.37: Infittimento della mesh dell’albero.
Si sono inizialmente posti i carichi ed i vincoli definiti precedentemente: ed
eseguita l’analisi, infine, si sono determinati:
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Figura 5.38: Modello Ansys dell’albero.
• Tensione normale massima e minima:
Figura 5.39: Tensione normale sull’albero del satellite.
a regime
σFEMmin = −143 MPa
σFEMmax = 84 MPa
in emergenza
σFEMemmin = −374 MPa
σFEMemmax = 314 MPa
• Tensione equivalente di Von Mises:
a regime
σFEMeq = 142 MPa
in emergenza
σFEMemeq = 371 MPa
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Figura 5.40: Tensione equivalente di Von Mises sull’albero del satellite.
• Tensione assiale dovuta al precarico:
La sezione critica è caratterizzata da:
Figura 5.41: Tensione assiale dovuta al precarico sull’albero del satellite.
σFEMax = −29, 5 MPa
Si osserva come la globalità dell’analisi FEM rispecchi molto bene quella analitica:
stessa sezione critica, stessi punti critici sulla sezione e valori delle tensioni simili.
Verifica statica
Prendiamo in considerazione le tensioni equivalenti di Von Mises ottenute in con-
dizioni di emergenza nel punto critico (a) sia nell’analisi analitica (|σaem|) sia in
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quella agli elementi finiti (σFEMemeq):
I materiali con cui si potrebbe realizzare l’albero sono l’acciaio C45 e la lega
di alluminio G Al Si7Mg TA. Riscriviamo per chiarezza le loro caratteristiche
meccaniche:
Confrontando i valori delle tensioni equivalenti con quelli del limite di snerva-
mento sia dell’acciaio sia della lega di alluminio, si è effettuata la verifica statica
del componente, ottenendo i seguenti coefficienti di sicurezza:
I risultati mostrano come l’albero in lega di alluminio non sia adatto a sopportare
i carichi in emergenza. L’elemento sarà quindi realizzato in acciaio C45 che, invece,
permette di ottenere coefficienti di sicurezza maggiori di 1, 2.
Verifica a fatica
Proseguendo a considerare l’albero in C45, questo è stato verificato anche sotto
l’effetto dei carichi affaticanti presenti a regime.
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Il limite di fatica di base (Sn’ ) deve essere modificato in base al tipo di situazione
secondo la relazione:
Sn = Sn′ · Cl · Cg · Cs
dove Cl, Cg e Cs sono i fattori per il tipo di carico, per il gradiente di tensione e
per la finitura superficiale rispettivamente [22]. Nel nostro caso valgono:
Cl = 1 (flessione)
Cg = 0.9 (diametro tra 10 e 50 mm)
Cs = 0.8 (lavorazione a macchina utensile)
per cui
Sn = 263 MPa
Come abbiamo visto precedentemente, le tensioni nella sezione critica durante
un ciclo hanno un valore minimo ed uno massimo sia per il “Punto a” sia per il “b”.
Per ognuno di questi si ha, quindi, una componente media ed una alternata,
determinabili attraverso le relazioni:
σmed =
σmax + σmin
2
σalt =
σmax − σmin
2
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Utilizzando il Criterio di Goodman [23] secondo cui
CS =
Rm · Su
Rm · σalt + Su · σmed
si ottengono i seguenti coefficienti di sicurezza a fatica per l’albero in acciaio:
La verifica a fatica dell’albero è quindi superata e si avrà una vita del componente
ben superiore a 106 cicli.
5.2.4 Verifica delle piastre del portasatelliti
Sempre con l’uso del software Ansys Workbench è stata importata la geometria del
portasatelliti completo di alberi e viti di fissaggio.
Essa è stata quindi analizzata prima di tutto con i carichi di emergenza, al
fine di valutare le tensioni statiche massime nelle piastre e verificare che queste
fossero compatibili con la resistenza del materiale (sia dell’acciaio sia della lega di
alluminio).
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Successivamente è stata verificata anche la resistenza ai carichi affaticanti a
regime. In questo caso la tensione parte da un valore nullo, raggiunge quello di
regime e torna a quello di partenza; è quindi alternata dallo zero.
In entrambe le verifiche, il precarico sulle piastre è stato simulato con delle forze
in direzione degli assi delle viti ed applicate alla testa di queste.
Verifica statica
Applicando le forze in emergenza
Figura 5.42: Modello Ansys del portasatelliti.
per la versione in acciaio si è ottenuto:
Figura 5.43: Tensioni equivalenti di Von Mises del portasatelliti in acciaio in emergenza.
σmax,psx = 300 MPa
σmax,pdx = 329 MPa
La tensione massima nella piastra di sinistra si verifica in corrispondenza dell’ac-
coppiamento con quella di destra perché in tale zona si ha sia l’azione del precarico
delle viti sia il trasferimento dei carichi tra un elemento e l’altro.
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La piastra di destra, invece, mostra i valori più alti alla base dei perni di
collegamento. Tale risultato è corretto in quanto il poco materiale presente sente
tutto il momento torcente che c’è tra le piastre; la condizione è aggravata dalla
concentrazione di tensione del raccordo.
Per la versione in lega di alluminio invece:
Figura 5.44: Tensioni equivalenti di Von Mises del portasatelliti in lega di alluminio in
emergenza.
σmax,psx = 190 MPa
σmax,pdx = 270 MPa
Il fatto che le tensioni della versione in lega di alluminio non coincidano con
quella in acciaio è dovuto alla presenza degli alberi del satellite in C45. Questi
ultimi, essendo più rigidi, si prendono una percentuale diversa di tensione rispetto
al caso del portasatelliti in acciaio, e così facendo contribuiscono a scaricare le
piastre.
I coefficienti di sicurezza sono quindi:
Verifica a fatica
La tensione a regime su ogni piastra, essendo alternata dallo zero, avrà una
componente media uguale a quella alternata.
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Per la piastra sinistra della versione in acciaio si è ottenuto:
Figura 5.45: Tensioni equivalenti di Von Mises del portasatelliti in acciaio a regime.
σmax,psx = 265 MPa
σmed,psx = σalt,psx = 132, 5 MPa
mentre, per la piastra di destra:
σmax,pdx = 110 MPa
σmed,pdx = σalt,pdx = 55 MPa
Per la piastra sinistra della versione in lega di alluminio si è ottenuto:
Figura 5.46: Tensioni equivalenti di Von Mises del portasatelliti in lega di alluminio a
regime.
σmax,psx = 186 MPa
σmed,psx = σalt,psx = 93 MPa
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mentre, per la piastra di destra:
σmax,pdx = 90 MPa
σmed,pdx = σalt,pdx = 43 MPa
I coefficienti di sicurezza a fatica sono quindi:
Dai coefficienti di sicurezza sia statici sia a fatica si vede come le piastre in lega
di alluminio non riescano a rispettare le specifiche di carico imposte. Per questo si
conviene che tutto il portasatelliti sarà realizzato in acciaio C45.
5.2.5 Analisi di rigidezza del portasatelliti
Con lo stesso modello precedente è stata valutata la deformazione complessiva del
portasatelliti in acciaio, con applicati i carichi di regime, in modo da determinare
la rigidezza del componente.
Inoltre, si sono trovati gli spostamenti dei singoli alberi dei satelliti. Questo
non era stato fatto in precedenza perché la soluzione non sarebbe stata realistica,
essendo dipendente, di fatto, dalle deformazioni delle piastre stesse.
Rigidezza complessiva
Analizzando lo spostamento totale (nello spazio) di tutti i punti del portasatelliti, si
ha che il massimo è in corrispondenza del diametro esterno della piastra di sinistra
(v.fig.5.47):
δmax = 0, 0502 mm
Questo spostamento, essendo le piastre in torsione l’una rispetto all’altra, consta
prevalentemente di una componente angolare (v.fig.5.48):
δcirc = 0, 0499 mm
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Figura 5.47: Spostamento totale dei punti del portasatelliti.
Figura 5.48: Spostamento circonferenziale dei punti del portasatelliti.
Quest’ultima è calcolata in millimetri perché, come si osserva dalla figura
precedente, il software prende ogni punto con la sua coordinata radiale (X ) e ne
determina lo spostamento (Y ) sulla propria circonferenza, cioè misura un arco di
circonferenza.
Sapendo però che il punto con spostamento massimo si trova ad un raggio (r) di
50, 5 mm, si può determinare lo spostamento angolare calcolando l’angolo al centro
rispetto all’arco di circonferenza. Si ottiene:
δang =
360δcirc
2pir
= 0, 057◦ = 3, 399 arcmin
Dividendo il momento torcente applicato tra le due piastre (315, 2 Nm) per la
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deformazione angolare che produce, si trova la Rigidezza Torsionale del portasatelliti:
Kpsat =
Mt
δang
= 92, 73 Nm/arcmin
Rigidezza degli alberi dei satelliti
Analizzando in particolare il solo spostamento totale dell’albero dei satelliti si
ottiene un valore massimo di:
δmax = 0, 0493 mm
Figura 5.49: Spostamento totale dei punti dell’albero del satellite.
La figura mostra la deformazione dell’albero del satellite e fa capire come lo
spostamento della piastra di sinistra influenzi quello dell’elemento in questione.
5.2.6 Verifica dei collegamenti del portasatelliti
Come abbiamo calcolato precedentemente, gli alberi dei satelliti sviluppano forze
sugli appoggi realizzati nelle piastre del portasatelliti, sia a regime (v.fig.5.50) sia
in emergenza (v.fig.5.51).
Mentre i carichi radiali risultano autoequilibrati, le forze circonferenziali pongono
le due piastre in torsione l’una rispetto all’altra. Quindi, il collegamento mediante
viti dovrà essere tale da permettere il trasferimento della coppia torcente tra i due
elementi del portasatelliti.
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Figura 5.50: Forze sulle piastre dovute agli alberi a regime.
Figura 5.51: Forze sulle piastre dovute agli alberi in emergenza.
Carichi sulle viti
Il momento torcente è dovuto alle tre forze circonferenziali moltiplicate per i
rispettivi bracci.
Il suo valore a regime sarà:
Mtreg = 105 Nm
quello in emergenza invece:
Mtem = 315, 2 Nm
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Verifica delle viti
Per effettuare la verifica del collegamento si è trovato prima di tutto il massimo
momento torcente che può essere trasmesso tramite l’attrito tra le due piastre,
generato per mezzo del precarico.
Considerando un coefficiente di attrito di 0, 3 si ha:
Mtmax = 390 Nm
Ammettendo il caso che la condizione di attrito statico sia superata per cause
non considerate, si ha ancora il margine di sicurezza fornito dalla resistenza a taglio
dei corpi delle viti prima a snervamento e poi a rottura:
Ftsn = 7475 N
Ftrot = 9988 N
I coefficienti di sicurezza per il collegamento con viti del portasatelliti sono
quindi:
Per approfondimenti vedere l’appendice B.7.
5.2.7 Carico minimo del cuscinetto del portasatelliti
Nel funzionamento ideale il cuscinetto a quattro punti di contatto che supporta il
portasatelliti sulla carcassa non è soggetto ad alcuna forza, infatti i carichi radiali
sul componente sono nulli e non vi sono forze assiali.
Quindi, quando un cuscinetto è sottoposto a carichi nulli o molto bassi, per
evitare che la sua durata si riduca sensibilmente, è buona norma precaricarlo e
garantire il valore del Carico Minimo[25].
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Per ottenere ciò si utilizzerà l’anello di bloccaggio assiale di destra. La regolazione
avverrà attraverso strumenti di misura e sarà tale da realizzare sul cuscinetto un
precarico maggiore di:
Fmin =
C0
1000
(
np · dm
100000
)2
= 16 N
dove np è il numero di giri del portasatelliti in rpm, e dm è il diametro medio del
cuscinetto rispettivamente.
5.2.8 Analisi del sistema di regolazione del gioco
Il sistema di regolazione del backlash è composto, come visto nel progetto concet-
tuale, da una ghiera, una molla, uno spingi-satellite e dal cuscinetto posto nel lato
sinistro del satellite.
La ghiera è posta sulla parte filettata dell’albero del satellite. Ruotata manual-
mente, va a comprimere la molla adiacente. Quest’ultima, nella parte di destra,
poggia sullo spingi-satellite e qui trasferisce la sua forza assiale. L’ultimo elemento,
infine, è unito ad un cuscinetto a tre punti di contatto inserito nel corpo del satellite
e gli fornisce la spinta per lo spostamento (massimo di 4 mm).
Per il dimensionamento dei componenti del sistema si è tenuto conto degli spazi
a disposizione e delle dimensioni degli elementi già definiti.
Cuscinetto spingi-satellite
Il cuscinetto scelto per essere inserito nella parte sinistra del corpo del satellite è
del tipo a quattro punti di contatto.
Nonostante la tipologia non sia per soli carichi assiali, svolgerà comunque la
funzione richiesta con il vantaggio di avere minimi ingombro e peso. Un cuscinetto
assiale standard, infatti, sarebbe stato troppo grosso per l’inserimento nel satellite.
Il cuscinetto scelto è quindi:
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Con lo stesso procedimento visto per il cuscinetto del portasatelliti, si è
determinato il carico minimo che deve agire su quello del sistema di regolazione:
Fmin =
C0
1000
(
np · dm
100000
)2
= 1 N
Essendo l’entità del carico minimo richiesto bassa, la forza assiale esercitata dalla
molla durante il funzionamento sarà sufficiente e nessun precarico preventivo è
necessario.
Analisi spingi-cuscinetto
Abbiamo considerato una forza assiale massima in gioco di 50 N , proveniente dalla
molla. Nonostante questa sia di bassa entità sullo spingi-satellite, per completezza,
è stato analizzato comunque l’elemento tramite gli elementi finiti.
Si è assunto l’elemento in lega di alluminio e vi è stata applicata una forza di
60 N per cautelarci. I vincoli sono dovuti all’accoppiamento con il cuscinetto a
quattro punti del satellite.
Figura 5.52: Modello Ansys dello spingi-cuscinetto.
La tensione massima che si ottiene è in corrispondenza del raccordo interno
(v.fig.5.53), il quale produce concentrazione di tensioni nel materiale.
σmax = 8, 2 MPa
Si vede, comunque, come il valore sia basso e non preoccupante. Per questo si
tralascia di eseguire le verifiche statica e a fatica dell’oggetto.
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Figura 5.53: Tensione equivalente di Von Mises dello spingi-cuscinetto.
Lo spostamento massimo si ha sul bordino interno (v.fig.5.54). Anche in questo
caso però il suo valore è molto basso e quindi la deformazione dell’elemento può
essere considerata nulla:
δmax = 6, 4 · 10−4 mm
Figura 5.54: Spostamento totale dei punti dello spingi-cuscinetto.
Dimensionamento della molla
Considerando gli spazi a disposizione, si capisce che la molla a riposo dovrà stare
all’interno di un cilindro con diametro esterno ed interno di 22 e 15 mm rispettiva-
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mente, e con estensione assiale di 16 mm (v.fig.5.55).
Figura 5.55: Spazio disponibile per la molla a riposo.
Dovrà inoltre garantire un carico massimo di 50 N .
Per la molla è stato scelto il seguente acciaio al carbonio:
I dati dimensionali e tecnici della molla invece sono:
Per la molla sono state realizzate le verifiche statica e a fatica utilizzando la
teoria esposta in [22] (v.B.8).
La tensione di taglio massima presente nel filo risulta essere di:
τmax = 369 MPa
Questo valore è stato confrontato con quello ammissibile dal materiale di cui è
composta la molla:
τamm = 900 MPa
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ottenendo il seguente coefficiente di sicurezza statico:
CSstat = 2, 44
La verifica a fatica è stata fatta allo stesso modo, ma cambiando alcuni valori
dei parametri nelle formule. Per questa si è ottenuta una tensione massima a fatica
di:
τmaxf = 398 MPa
e quindi un coefficiente di sicurezza a fatica di:
CSfat = 2, 26
Infine, essendo un elemento in compressione, non si poteva trascurare la verifica
ad instabilità. Definendo i rapporti
Lf
D
= 0, 802
δmax
Lf
= 0, 4
si è entrati nel seguente diagramma
Figura 5.56: Diagramma di stabilità delle molle.
ed è stato verificato che la molla risulta stabile a compressione.
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5.3 Analisi del blocco di uscita
Nella figura seguente è mostrata la soluzione costruttiva adottata per il collegamento
del riduttore all’utilizzatore. I disegni 2D si trovano in Appendice D.
Figura 5.57: Sezione dell’assieme Tappo Uscita - Cuscinetto Integrato.
La corona mobile (4) è realizzata direttamente nell’anello interno del cuscinetto.
Quello esterno, nel quale è anche ottenuta la cava per la guarnizione o-ring, si
interpone tra la carcassa ed il telaio. La corona è collegata al tappo di uscita
tramite 16 viti mordenti nel corpo stesso.
Il momento di uscita all’utilizzatore sarà trasmesso per mezzo di collegamenti
filettati posti nei fori realizzati nel tappo di uscita (12 fori M6).
Figura 5.58: Assieme Tappo Uscita - Cuscinetto Integrato.
124 Progetto esecutivo
L’assieme Tappo di Uscita - Cuscinetto Integrato permetterà il trasferimento di
carichi esterni (forze assiali, trasversali e momenti ribaltanti) dai fori dell’utilizzatore
al telaio.
5.3.1 Carichi sul blocco di uscita
I carichi esterni applicati ai fori di collegamento con l’utilizzatore sono costituiti
dal momento torcente di uscita e dalle forze eccentriche prodotte dal braccio a valle
(una in direzione trasversale e l’altra assiale). Per entrambi questi carichi si avranno
valori a regime e in emergenza.
Figura 5.59: Carichi esterni sul blocco di uscita.
Il valore delle forze esterne dipende dal braccio di queste rispetto ai collegamenti
di uscita (il momento flettente massimo è imposto dalle specifiche di progetto in 3.3).
Non volendo escludere totalmente queste forze (considerando cioé solo il momento
flettente da loro prodotto), abbiamo imposto un valore dei rispettivi bracci pari a
50 cm.
Sostituendo ogni carico eccentrico con il momento e la forza corrispondenti, in
definitiva il blocco di uscita è caratterizzato dai carichi schematizzati in figura 5.60,
i valori dei quali sono riportati nella tabella seguente:
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Figura 5.60: Carichi esterni sul blocco di uscita riportati ai collegamenti filettati.
5.3.2 Analisi dei collegamenti del blocco di uscita
Le viti scelte per eseguire il collegamento tra il tappo di uscita e la corona mobile
con cuscinetto integrato hanno le seguenti caratteristiche:
I carichi sopra detti obbligano l’analisi del collegamento a seguite due vie: una
che consideri i soli carichi taglianti e l’altra rispetto a quelli che producono trazione
nelle viti. Tutti i passaggi sono riportati in appendice B.9.
Il precarico massimo applicabile su ogni vite risulta essere di 7823 N , ma si è
deciso per un valore minore pari a 2900 N in modo, come vedremo, da avere una
maggiore resistenza a fatica.
Analisi rispetto ai carichi di taglio
La prima analisi considera quindi i soli carichi di taglio.
Le forze taglianti sono costituite da una componente circonferenziale dovuta al
momento torcente (c2) più una prodotta dal carico W1 trasversale (c1) (v.fig. 5.61):
c1 = 104 N c1em = 208, 2 N
c2 = 629, 5 N c2em = 1888 N
Per quest’ultima si è considerato che mantenga la sua direzione durante la
rotazione del riduttore. Quindi, ogni vite passerà da un valore di forza di taglio
massimo (quando le due componenti sono parallele e con stesso verso) ad uno minimo
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(quando le due componenti sono parallele ma di verso opposto). La massima forza
che deve essere trasmessa sia a regime sia in emergenza è quindi:
Ft = 733, 5 N
Ftem = 2096, 2 N
Figura 5.61: Componenti di taglio su ogni vite.
Le forze massime trasmissibili per attrito, per snervamento del gambo e per
rottura dello stesso sono invece:
Fattr = 2347 N
Fsn = 5602 N
Frot = 6641 N
Confrontando il valore della forza massima con ognuno di quelli sopra detti,
si ottengono i seguenti coefficienti di sicurezza a trasmissione per attrito, per
snervamento e per rottura (sia a regime sia in emergenza):
CSattr = 3, 2 CSattr,em = 1, 1
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CSsn = 7, 6 CSsn,em = 2, 67
CSrot = 9 CSrot,em = 3, 2
Si sottolinea la cautelatività del procedimento, in quanto si è considerata ogni
vite sottoposta al carico di taglio massimo mentre in realtà si hanno valori anche
molto inferiori. Un coefficiente di sicurezza vicino all’unità, quindi, è da considerarsi
comunque ammissibile.
Analisi rispetto ai carichi di trazione
L’analisi dei carichi che producono trazione nel gambo delle viti è più complessa
della precedente, perché il carico totale si ripartisce in modo non uniforme tra gli
organi filettati. Inoltre, il collegamento è iperstatico in quanto basterebbero due o
tre sole viti per sostenere tutti i carichi durante la rotazione del riduttore.
La prima cosa che abbiamo fatto, quindi, è stata ipotizzare un modalità di
distacco dei due componenti al fine di definire una relazione tra le forze agenti. In
assenza di precarico avviene quello che è rappresentato in figura 5.62: le due parti
sottoposte a flessione si distaccano creando una cerniera all’estremo inferiore ed
ogni vite si comporta come una molla con uguale rigidezza rispetto alle altre ma
sottoposta ad uno spostamento diverso.
Figura 5.62: Modalità di distacco dei due componenti e posizioni rispetto alla cerniera.
Il legame tra le forze agenti sulle viti dipende dalle posizioni di queste ultime
rispetto alla cerniera (pi) (v.fig. 5.63). Alcune viti avranno stessa distanza per cui
saranno caratterizzate dallo stesso carico.
Il momento flettente può essere scritto come:
Mf = F1p1 + 2F2p2 + 2F3p3 + 2F4p4 + 2F5p5 + 2F6p6 + 2F7p7 + 2F8p8 + F9p9
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Figura 5.63: Distanze delle forze dalla cerniera.
ed impostando le proporzioni tra le distanze e le forze, ci siamo riportati al
dipendenza rispetto alla sola F1:
Mf = F1
p
p1
dove
p = p21 + p
2
2 + p
2
3 + p
2
4 + p
2
5 + p
2
6 + p
2
7 + p
2
8 + p
2
9
Dalla conoscenza di Mf , si ottiene il valore di F1 e quindi di tutte le altre, sia
a regime sia in emergenza. A quello calcolato va sottratto il contributo di W2 su
ogni vite (104 N a regime e 208 N in emergenza), per cui le forze esterne risultano
essere in definitiva:
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Se il collegamento non fosse precaricato, si potrebbe dire che tutte le forze
esterne andrebbero direttamente a caricare il corpo delle viti. In realtà così non è
perché parte di esso andrà a scaricarsi anche sulle piastre.
Si è quindi analizzata la rigidezza delle parti con il Metodo dei Coni [22] il cui
schema è rappresentato in figura 5.64.
Figura 5.64: Metodo dei coni per il collegamento.
La rigidezza della vite è
kv = 7, 21 · 104 N/mm
dove Ev è il Modulo di Young per l’acciaio della vite; pari a 193 · 103 MPa.
Per la rigidezza delle piastre si è considerato dapprima i tre tronchi di cono,
determinando le rigidezze di ognuno con le formule fornite da [23]
kf1 = 1, 257 · 106 N/mm
kf2 = 2, 365 · 106 N/mm
kf3 = 2, 682 · 106 N/mm
e poi trovando quella complessiva come tre molle in serie:
kf =
kf1kf2kf3
kf2kf3 + kf1kf3 + kf1kf2
= 6, 285 · 105 N/mm
La figura 5.65a mostra il carico esterno applicato al collegamento filettato e
come esso si va a ripartire sugli elementi a seconda dei Fattori di Partecipazione:
Cv =
kv
kv + kf
= 0, 103 Cf =
kf
kv + kf
= 0, 897
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(a) Senza distacco. (b) Al distacco.
Figura 5.65: Distribuzione della forza esterna in base alle rigidezze.
Con solo il precarico la vite e le flange sono caratterizzate dalla stessa forza.
Quando viene ad esserci anche il carico esterno Fe, la vite si carica e le flange si
scaricano secondo le relazioni:
Fv = Fp + CvFe Ff = Fp − CfFe
Quando il carico esterno è troppo alto, le piastre si scaricano completamente e si
distaccano. In questo caso tutta la forza esterna è controbilanciata dall’azione della
vite (Cv = 1); come nel caso di figura 5.65b.
Le forze sulle flange e le viti risultano:
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Si vede che a regime il distacco delle piastre non avviene mentre, in emergenza,
si ha solo in corrispondenza della vite superiore e quindi il carico esterno va a
sommarsi completamente al precarico già presente su di essa.
Le tensioni prodotte da tali forze sulle viti sono:
Durante la rotazione del riduttore a regime la forza su ogni vite sarà di tipo
affaticante in quanto passerà da un valore minimo (condizione della vite 9) ad un
massimo (vite 1). La stessa cosa succederà alle tensioni:
σvmin = σv9 = 330, 3 MPa
σvmax = σv1 = 367 MPa
I valori medio ed alternato della tensione sono quindi:
σvm = 1046 MPa
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σva = 55, 2 MPa
in cui si è considerato un Fattore di Concentrazione delle tensioni al Raccordo Kc
pari a 3 per vite ottenuta con rullatura.
Confrontando i valori della tensione massima con la resistenza a snervamento
del materiale si sono ottenuti i seguenti coefficienti di sicurezza a snervamento:
CSsn = 3
CSsn,em = 1, 5
La forza che causa lo strappamento dei filetti è:
Fstr = 11330 N
per cui i coefficienti di sicurezza a strappamento sono:
CSstr = 3, 5
CSstr,em = 1, 8
Per la verifica a fatica, invece, è stato usato il Criterio di Goodman, secondo cui
il coefficiente di sicurezza a fatica è:
CSfat =
SnRm
σvaRm + σvmSn
= 1, 04
con Sn = 549 MPa.
Riepilogando tutti i risultati per il collegamento filettato si ha:
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5.3.3 Analisi FEM del blocco di uscita
L’analisi FEM del blocco di uscita è stata necessaria soprattutto per lo studio
deformativo degli elementi, infatti la complessità della geometria non avrebbe
permesso uno studio analitico basato su un modello semplice. Anche lo studio
tensoriale non è stato però trascurato.
Si è quindi analizzato il comportamento rispetto ai soli carichi che producono
torsione (momento torcente) e flessione (forze eccentriche) per poi passare a quello
complessivo al fine di determinare le tensioni massime sugli elementi.
Come nelle analisi agli elementi finiti precedenti, è stato sviluppato il modello
CAD del tappo di uscita unito alla corona mobile per mezzo delle viti. Per ogni
caso, quindi, sono stati posti i carichi necessari.
Il vincolo all’assieme è realizzato in corrispondenza della pista interna del
cuscinetto, considerata cilindrica per semplicità del modello.
Analisi a torsione
Al modello sopra detto è stata inizialmente applica una coppia torcente in corri-
spondenza delle viti di attacco dell’utilizzatore. Un momento uguale ma di verso
opposto è stato inserito in luogo della superficie della corona, in modo che i due
carichi fossero equibilanciati come lo sono nella realtà.
Figura 5.66: Modello FEM del Blocco di Uscita rispetto alla torsione.
Il risultato in figura 5.67 mostra come gli elementi ruotino l’uno rispetto all’altro.
Il valore massimo ottenuto di spostamento circonferenziale è in corrispondenza dei
fori di collegamento con l’utilizzatore, e vale:
δcirc = 10, 33 · 10−4 mm
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Figura 5.67: Deformazione circonferenziale del Blocco di Uscita rispetto alla torsione.
Riportandoci al valore di rotazione angolare come fatto in 5.2.5 per il portasa-
telliti, si ottiene:
δang = 0.00191
◦ = 0.115 arcmin
La Rigidezza a Torsione dell’elemento, quindi, può essere stimata rapportando
il momento applicato al valore di spostamento angolare ottenuto. Per cui si avrà:
Ktors = 6111 Nm/arcmin
Questa, insieme alla rigidezza del portasatelliti, delle ruote dentate e della
carcassa, contribuirà a definire la Rigidezza Torsionale complessiva del riduttore.
Il valore di quest’ultima andrà poi confrontato con quello imposto dalle specifiche
iniziali.
Analisi a flessione
Figura 5.68: Modello FEM del Blocco di Uscita rispetto alla flessione.
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Per l’analisi flessionale sono state imposte le forze eccentriche esterne. Si sono
inoltre dovute considerare anche le forze di precarico del collegamento filettato onde
evitare il distacco delle piastre durante la simulazione e, quindi, dei risultati non
coerenti con il comportamento reale.
Figura 5.69: Deformazione totale del Blocco di Uscita rispetto alla flessione.
Lo spostamento massimo si ha in corrispondenza del foro inferiore (v.fig. 5.69)
ed è pari a:
δtot = 0, 0134 mm
Di questo, il contributo maggiore è dato dalla traslazione dei punti lungo l’asse
del blocco di uscita (asse X), come appare nella figura seguente.
Figura 5.70: Deformazione assiale del Blocco di Uscita rispetto alla flessione.
Per il calcolo della Rigidezza a Flessione, però, si è considerato lo spostamento
dei punti della sola faccia in contatto con l’utilizzatore (v.fig.5.71).
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Figura 5.71: Deformazione assiale del Blocco di Uscita rispetto alla flessione.
La rotazione dell’asse è calcolabile cautelativamente facendo passare una retta
dai punti di massimo e minimo spostamento
δx,min = −0, 00767 mm
δx,max = 0, 01091 mm
e determinando con la trigonometria l’angolo formato da questa rispetto alla faccia
indeformata, oppure dalla sua normale con l’asse del blocco iniziale:
θ = 0.018◦ = 1.065 arcmin
In linea di massima, la Rigidezza a Flessione del blocco di uscita, quindi, può
essere stimata dividendo il momento flettente applicato rispetto all’angolo sopra
determinato:
Kfles = 1565 Nm/arcmin
Il valore ottenuto ci garantisce la validità della nostra progettazione. Infatti,
se fosse risultato un valore di rigidezza a flessione inferiore a quello imposto dalla
specifica di partenza (931 Nm/arcmin) si sarebbe dovuto ridefinire lo schema
del Blocco di Uscita, ad esempio, utilizzando più materiale oppure vincolando
maggiormente o in modo diverso la struttura.
Come vedremo poco più avanti, un ulteriore contributo alla flessione dell’asse di
uscita del riduttore sarà dato dal cuscinetto integrato che, quindi, dovrà avere una
rigidezza ben definita.
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Analisi complessiva
La modalità di deformazione totale del blocco di uscita sarà data dalla sovrapposi-
zione di quella torsionale con quella flessionale, anche se, dati i valori di spostamento,
è più significativa la seconda.
L’analisi complessiva ci interessa sopratutto per determinare le tensioni massime
nel tappo di uscita e nella corona mobile, sia a regime sia in emergenza.
• Per il tappo di uscita:
σ = 171, 5 MPa a regime
σem = 340, 6 MPa in emergenza
Figura 5.72: Tensione del Tappo di Uscita a regime.
• Per la corona mobile:
Figura 5.73: Tensione della corona mobile a regime.
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σ = 64 MPa a regime
σem = 111, 5 MPa in emergenza
Sia nel primo elemento che nel secondo, il valore massimo è nella parte inferiore:
nel Tappo di Uscita in corrispondenza del foro di collegamento mentre, nella corona,
dove si ha il vincolo del cuscinetto.
Osservando le facce a contatto tra i due pezzi, si capisce come l’ipotesi della
cerniera posta nella parte inferiore, introdotta nella verifica del collegamento, fosse
plausibile. Infatti, le tensioni massime vanno a concentrarsi in questa zona, mentre
la parte superiore si scarica per la tendenza delle piastre al distacco.
I coefficienti di sicurezza statici per entrambi gli elementi risultano essere:
• Per il Tappo di Uscita:
CS = 2, 9 CSem = 1, 5
• Per la Corona Mobile:
CS = 13, 3 CSem = 7, 6
5.3.4 Specifiche del cuscinetto integrato
Il cuscinetto integrato sarà del tipo Slewing Ring, quindi del tutto simile a quelli
utilizzati nei giunti rotoidali alla base dei bracci delle gru.
Visionati i vari cataloghi non è stato possibile individuare un elemento commer-
ciale standard da utilizzare, in quanto le taglie più piccole erano troppo ingombranti
per la nostra applicazione.
Come soluzione si è quindi deciso di far realizzare il componente da una ditta
specializzata in cuscinetti personalizzati. Per far ciò sono state definite le sue
specifiche tecniche in modo da trasmettere tutte le informazioni necessarie alla sua
definizione e progettazione.
La tipologia di corpi volventi sarà a discrezione dell’azienda costruttrice, a patto
che il cuscinetto finale possa sopportare tutte le tipologie di carico: assiale, radiale
e momenti flettenti. Alcune possibili soluzioni potrebbero essere: a quattro punti
di contatto con sfere (v.fig.5.74a) oppure crossed roller con cilindri disposti a 90◦
tra loro e a 45◦ rispetto all’asse (v.fig.5.74b).
I carichi in gioco sono: il momento flettente dovuto alle forze eccentriche prodotte
dall’utilizzatore e le forze stesse. I loro valori sono gli stessi utilizzati per l’analisi
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(a) (b)
Figura 5.74: Possibili corpi volventi utilizzabili.
del Blocco di Uscita, infatti il compito dell’elemento sarà il trasferimento di questi
al telaio collegato all’anello esterno.
La velocità di rotazione a regime è pari a quella di uscita del riduttore (37 rpm)
e la durata minima è quella imposta dalle specifiche di progetto (6000 h).
Dal punto di vista dimensionale sono state fissate le quote non modificabili per
la costruzione dell’elemento, visibili in figura 5.75.
Figura 5.75: Dimensioni non modificabili del cuscinetto.
Il taglio della ruota dentata sarà effettuato da SAMP, quindi, la ditta fornitrice
dovrà prevedere il materiale aggiuntivo per tale operazione. I fori, invece, potranno
essere realizzati da una delle due ditte senza vincoli.
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Di fondamentale importanza è la definizione della rigidezza che dovrà avere il
cuscinetto custom. Questa, insieme a quella del Blocco di Uscita, influirà su quella
totale che il riduttore avrà rispetto ai momenti esterni ribaltanti.
I contributi alla flessione del riduttore sono quindi due (v.fig.5.76): quello del
Tappo di Uscita unito alla Corona Mobile e quello del cuscinetto integrato.
Figura 5.76: Contributi alla flessione del riduttore.
Le loro rigidezze possono essere considerate come quelle di due molle in serie
agenti su una barra incernierata al telaio, così come appare in figura seguente.
Figura 5.77: Modello rigidezza a flessione complessiva.
Per cui, sapendo da specifica che la Rigidezza a Ribaltamento del riduttore deve
essere pari a
Krid = 931 Nm/arcmin
che quella del tappo di uscita è stata calcolata precedentemente come
Ktappo = Kfles = 1565 Nm/arcmin
e data la formula della rigidezza complessiva per due molle in serie
Krid =
KtappoKcusc
Ktappo +Kcusc
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sostituendo i valori e risolvendo, si ottiene la rigidezza a flessione che dovrà avere il
cuscinetto integrato per garantire la specifica di partenza
Kcusc = 2629 Nm/arcmin
Tale analisi di rigidezza non è definitiva in quanto altri elementi partecipano alla
definizione del valore di Krid. Un esempio è dato dal fatto che, quando il Blocco
di Uscita inizia a flettersi, il movimento viene impedito anche dal contatto tra i
denti della corona mobile e quelli dei satelliti. Vi sono, quindi, ulteriori vincoli e
contributi alla rigidezza.
In definitiva, possiamo affermare che la nostra stima risulta cautelativa ma
validante la soluzione progettuale proposta.
5.4 Analisi della carcassa e flangia
L’ultimo macrogruppo che si è analizzato è stato quello costituito da corona fissa,
carcassa e flangia.
Figura 5.78: Carcassa con corona fissa e flangia.
La ruota dentata è inserita nel corpo interno della carcassa per piantaggio fino
alla battuta posta sulla destra. La flangia sarà invece fissata durante il montaggio
per mezzo delle viti di collegamento. Queste ultime passeranno attraverso i fori
realizzati nell’anello esterno del cuscinetto integrato e andranno ad avvitarsi al
braccio a valle del robot, che però noi consideriamo telaio.
La carcassa sarà fatta dello stesso acciaio C45 degli altri componenti strutturali,
la ruota dentata con 20MnCr5 mentre la flangia con la lega di alluminio G Al
Si7Mg TA al fine di ridurre il peso finale dell’assieme.
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Figura 5.79: Sezione della carcassa con corona fissa e flangia.
5.4.1 Analisi collegamento tra corona e carassa
Al fine del trasferimento della coppia torcente (691 Nm a regime e 2074 Nm in
emergenza) il piantaggio della corona fissa nella sua sede dovrà essere realizzato
predisponendo una ben definita interferenza tra gli elementi.
Il forzamento produrrà forze radiali che saranno la causa della nascita di azioni
circonferenziali d’attrito durante l’applicazione del carico di coppia torcente.
I due elementi sono stati considerati come due travi anulari. Il modello utilizzato
è rappresentato in figura 5.80, dove si riportano anche i dati.
Figura 5.80: Modello per l’analisi del piantaggio della corona.
La pressione che deve svilupparsi a montaggio eseguito tra le sue superfici a
contatto è stata calcolata con:
p =
1, 5Mtem
f · S ·Rnom = 20, 3 MPa
dove Mtem, f , S e Rnom sono il momento torcente da trasmettere in emergenza, il
coefficiente di attrito tra gli elementi (0.3 ), l’area della superficie di contatto e il
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raggio nominale che deve essere ottenuto rispettivamente. Inoltre, si è considerato
un coefficiente di sicurezza di 1,5.
La caratteristica di sollecitazione normale (N ) prodotta da tale pressione è
determinabile imponendo l’equilibrio a traslazione di mezzo anello. Il suo valore
finale è quindi:
N = p · h ·Rnom = 21660 N
con h spessore pari a 14 mm.
N sarà di compressione (negativa) per la corona e di trazione (positiva) per la
carcassa. Le tensioni circonferenziali dovute ad essa nei due elementi sono state
trovate dividendo per le rispettive aree resistenti:
σθθ,cor =
−N
Acor
= −137, 8 MPa
σθθ,carc =
N
Acarc
= 227, 5 MPa
Le corrispondenti deformazioni circonferenziali sono quindi:
θθ,cor =
σθθ,cor
E
= −6, 9 · 10−4
θθ,carc =
σθθ,carc
E
= 1, 1 · 10−3
Moltiplicando i valori trovati per il raggio nominale si ottengono gli spostamenti
radiali di corona e carcassa:
δcor = θθ,cor ·Rnom = −0, 052 mm
δcarc = θθ,carc ·Rnom = 0, 087 mm
Questi due, sommati tra loro, forniscono l’interferenza radiale che deve essere
ottenuta imponendo le tolleranze di accoppiamento tra i due elementi:
Irad = δcarc − δcor = 0, 139 mm
5.4.2 Verifica del collegamento al telaio
L’unione al telaio avverrà con le viti riportate in figura 5.81.
I carichi agenti sono in parte gli stessi considerati nell’analisi del collegamento
tra Tappo di Uscita e Corona Mobile. Infatti, dovendo passare per l’anello esterno
del cuscinetto integrato per scaricarsi sul telaio, agiranno anche sui corpi delle viti
sopra dette.
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Figura 5.81: Caratteristiche delle viti di collegamento.
Agiranno le stesse forze ribaltanti che producevano sia momento flettente sia
carichi trasversale ed assiale. Il momento torcente di uscita (700 Nm) è sostituito da
quello derivante dalla Corona Fissa che ha valore all’incirca uguale (691 Nm). Infine,
i carichi derivanti dall’unione del motore alla sua flangia possono essere considerati
trascurabili rispetto agli altri, soprattutto in caso di arresto di emergenza.
Dato l’utilizzo di un uguale numero di viti, il loro diametro doppio rispetto al
collegamento del Blocco di Uscita ed essendovi applicati gli stessi carichi, possiamo
dire che tutte le verifiche precedentemente eseguite risulteranno sicuramente positive
anche per questo caso. Per ciò non si è valutato necessario lo sviluppo di calcoli
più approfonditi.
5.4.3 Analisi FEM del gruppo
Per completezza è stato sviluppato il modello agli elementi finiti per il collegamento
al telaio di: carcassa, corona fissa, flangia ed anello esterno del cuscinetto integrato.
Figura 5.82: Modello del collegamento della carcassa con il telaio.
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Il telaio è stato realizzato tramite un elemento a rigidezza infinita, in modo che
non creasse anch’esso un contributo alla deformazione complessiva.
L’analisi si è effettuata al fine di determinare la rigidezza a torsione del gruppo.
Per questo è stato applicato solo il momento torcente in corrispondenza della
superficie della corona.
Figura 5.83: Deformazione circonferenziale del gruppo.
La coppia entra nella corona e passa alla carcassa tramite l’unione forzata tra i
due. Da qui poi è trasmessa per attrito all’anello esterno del cuscinetto e da questo
al telaio sempre per attrito.
Come è giusto che sia, lo spostamento circonferenziale massimo si ha sulla corona
fissa e vale:
δcirc = 4, 76 · 10−4 mm
al quale corrisponde il seguente spostamento angolare:
δang = 4, 24 · 10−4◦ = 0, 025 arcmin
La deformazione del telaio è nulla per definizione, mentre, quella della flangia è
costante perché nessun carico attraversa il suo corpo. Il valore di spostamento di
quest’ultima è quindi uguale a quello della faccia della carcassa a contatto con essa.
La Rigidezza a Torsione del gruppo, quindi, può essere stimata come:
Ktors = 2, 72 · 104 Nm/arcmin

Capitolo 6
Conclusioni e sviluppi futuri
Nella presente relazione siamo partiti con studi di base relativi agli errori di
trasmissione e alle ruote Beveloid. Quindi, dopo aver definito le specifiche tecniche
relative alle tre taglie del riduttore più frequentemente utilizzate in commercio,
si è sviluppato il progetto concettuale dell’assieme per rispondere alle principali
problematiche. Infine, è stata definita ed analizzata la sola Taglia Piccola e sono
state progettate e studiate tutte le sue parti.
La conclusione del lavoro deve consistere in una verifica delle specifiche imposte
sul progetto e, nel caso queste non siano totalmente rispettate, nell’indicazione
degli approfondimenti futuri necessari.
Comunque, gli obbietti di competitività ed innovazione imposti dall’azienda
SAMP sono stati pienamente raggiunti. Il primo grazie all’imposizione di specifiche
tecniche particolari e stringenti derivanti dai dati forniti dall’azienda stessa e
da quelli di aziende concorrenti, i cui prodotti sono considerati essere ad alto
livello. L’innovazione è derivata, invece, dall’uso di ingranaggi Beveloid all’interno
del sistema, scarsamente utilizzati nelle applicazioni robotiche ma con numerosi
vantaggi annessi al loro impiego.
6.1 Rispetto delle specifiche
Dato che i principali utilizzi del riduttore saranno al polso, ai giunti intermedi e
alla base del robot, la definizione delle tre taglie è stata fatta sia per verificare la
validità del progetto per dimensioni diverse dalla Taglia Piccola sia per porre le
basi di un futuro sviluppo di queste ultime.
Lo schema di funzionamento epicicloidale a due stadi proposto ha permesso
di ottenere rendimenti elevati ed i rapporti di riduzione desiderati, rientrando
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nell’intorno imposto del 5% rispetto ai valori richiesti. Anche le specifiche di coppie
e velocità in ingresso ed uscita, di conseguenza, sono rispettate.
Il layout esterno permette una installazione del riduttore sul telaio in linea
con quella degli attuali prodotti in commercio, nonché il montaggio del motore e
dell’utilizzatore.
L’elevata precisione nella trasmissione del moto è garantita dall’uso di ruote
Beveloid insensibili ad errori di montaggio e di lavorazione, nonché al sistema
compatto di recupero del gioco incorporato sugli alberi dei satelliti.
I carichi esterni ed interni, determinati tramite l’imposizione degli equilibri delle
parti, sono sopportati adeguatamente dalle ruote dentate e dai componenti restanti,
commerciali e non. Ciò è stato verificato per mezzo di analisi analitiche ed agli
elementi finiti.
Le verifiche hanno permesso anche di determinare la durata di ogni parte.
Tra queste quella minore (7260 ore dei cuscinetti dei satelliti) definisce la durata
complessiva del riduttore. La specifica imposta di un valore minimo di 6000 ore
risulta quindi rispettata.
Unendo tutte le parti realizzate con il software CAD Solidworks è stato sviluppato
il modello dell’assieme di tutto il riduttore. Questo è mostrato in figura 6.1 e
comprende anche la flangia del motore.
Figura 6.1: CAD del riduttore di taglia minore con flangia.
Con esso è stato possibile valutare gli ingombri (risultati perfettamente uguali
a quelli dei prodotti concorrenti) ed il peso totale, definendo nel programma il
materiale di ogni parte:
• Peso riduttore taglia piccola: 7,1 Kg
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• Peso riduttore taglia piccola con flangia: 8,2 Kg
In entrambi i casi (senza e con flangia del motore), la massa è molto minore di
quella di riferimento (9,5 Kg).
Figura 6.2: Interno del riduttore di taglia minore con flangia.
La lubrificazione sarà effettuata inserendo il lubrificante da un foro presente
nella flangia motore ad installazione avvenuta. La quantità sarà definita a seconda
della taglia in questione e il fluido non potrà uscire grazie alle tenute predisposte in
fase di progetto.
L’aspetto della rigidezza non è stato completamente analizzato in quanto molto
lungo e complesso. Si sono però definite le principali rigidezze degli elementi
(portasatelliti, blocco di uscita e cuscinetto integrato) così da evidenziare i contributi
alla rigidezza torsionale ed a quella flessionale ed anche le modalità di deformazione
delle parti.
6.2 Vantaggi del riduttore proposto
Il riduttore proposto presenta numerosi vantaggi funzionali:
1. Montaggio veloce: tutto il montaggio dell’assieme del riduttore, ad eccezione
della piastra destra del portasatellite con cuscinetto, potrà essere effettuato
da sinistra. Questo permetterà di ridurre il numero di posizionamenti durante
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il montaggio e, di conseguenza, il tempo necessario ad effettuarlo in linea, con
successivo risparmio economico per l’azienda;
2. Durata superiore: la durata di 7260 ore ottenuta è superiore a quella dei
riduttori di riferimento (6000 ore). Il nostro componente, quindi, avrà 1260
ore di vita in più;
3. Alta precisione: le ruote Beveloid utilizzate sono insensibili agli errori di
montaggio e di lavorazione, l’azienda potrà permettersi qualità alle macchine
utensili meno stringenti con relativo risparmio economico su processi e controlli.
Il sistema di regolazione del backlash, inoltre, permetterà di ottenere elevata
accuratezza nella trasmissione del moto anche nelle inversioni di esso;
4. Peso inferiore: i 2,4 Kg in meno (1,3 Kg considerando anche la flangia)
rispetto al valore di riferimento, consentiranno accelerazione e decelerazioni
maggiori a parità di forze inerziali. L’utilizzatore del robot avrà a disposizione
una macchina più veloce e minori tempi per gli spostamenti con conseguente
risparmio;
5. Flangia incorporata: gli attuali riduttori in commercio sono acquistabili senza
flangia per cui l’azienda produttrice del motore dovrà realizzare una propria
interfaccia per il montaggio. Per il nostro componente, invece, questo non
accade perché si potranno semplicemente effettuare gli opportuni fori di
collegamento del motore sulla flangia fornita, eliminando così il problema di
doversi costruire il componente.
Inoltre, il modello CAD sviluppato potrà essere utilizzato dall’azienda SAMP per
future analisi agli elementi finiti e presentazioni a clienti interessati. Questi ultimi
potranno così dare uno sguardo al prodotto ancor prima della sua prototipazione.
6.3 Sviluppi futuri
Come sviluppi futuri possiamo indicare:
• Analisi di rigidezza: si dovranno sviluppare opportuni modelli analitici ed agli
elementi finiti per uno studio deformativo più accurato dei singoli componenti
e dell’assieme;
• Analisi dinamica: altri modelli si dovranno implementare per un’analisi
dinamica delle parti anche al fine di uno studio vibrazionale preventivo;
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• Disegni di particolare: i disegni riportati in appendice D riportano le dimensio-
ni principali dei componenti. Si dovranno quindi realizzare fogli 2D completi
anche degli accoppiamenti e delle tolleranze geometriche e di forma;
• Analisi economica: prima di passare alle fasi successive, si richiede una
valutazione economica sia per definire i costi della ditta produttrice sia per
determinare il futuro prezzo del riduttore, da confrontare con quello dei
prodotti attualmente sul mercato;
• Prototipazione: lo sviluppo di un prototipo consentirà di evidenziare proble-
matiche produttive non considerate nel progetto e di conseguenza effettuare
modifiche;
• Testing : con il prototipo sviluppato si avvierà una campagna di prove per
verificare ulteriormente il rispetto delle specifiche di durata e resistenza.
Inoltre, i risultati dei test permetteranno un confronto con quelli relativi alle
analisi di rigidezza e di comportamento dinamico;
• Sviluppo delle altre taglie: se tutte le analisi sono risultate positive e se
l’azienda SAMP considererà valido l’investimento nello sviluppo dei riduttori
proposti, si dovranno progettare e sviluppare le altre due taglie definite ed
anche tutte le altre.
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Componenti standard
A.1 Cuscinetti
Cuscinetto Schaeﬄer HN1516 - Satellite
Cuscinetto Schaeﬄer CSXA055 - Portasatelliti
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Cuscinetto Schaeﬄer CSXAA010-TV - Spingi-satellite
A.2 Anelli Seeger 155
A.2 Anelli Seeger
Seeger DIN 472 - J 21 - Cuscinetti satellite
Seeger SB 153 - Cuscinetto portasatelliti
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A.3 Viti
Viti ISO 4762 - M6x20 - 9.8 - Portasatelliti
Viti ISO 4762 - M4x30 - 12.9 - Blocco Uscita
A.4 Rosette 157
A.4 Rosette
Rosette DIN 137 A - 6,4x11 - Portasatelliti
Rosette DIN 137 A - 4,3x8 - Blocco Uscita
A.5 Ghiere
Ghiera ISO 2982 - M15 - Portasatelliti
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A.6 O-ring
O-ring del cuscinetto integrato
O-ring della carcassa
A.6 O-ring 159
O-ring per la flangia del motore

Appendice B
Calcoli vari
B.1 Condizioni di vincolo delle ruote
Le condizioni di vincoli si ottengono riscrivendo le Formule di Willis in termini di
rotazioni angolari. Dal primo stadio:
τ1 =
−αp
α1 − αp = −
z1
z3
2pi
Nsat
2pi
z1
N1 − 2piNsat
=
z1
z3
1
Nsat
N1
z1
− 1
Nsat
=
z1
z3
z1
N1Nsat − z1 =
z1
z3
z3 = N1Nsat − z1
Prima condizione:
N1 =
z3 + z1
Nsat
Dal secondo stadio:
τ2 =
α4 − αp
α1 − αp = −
z1
z4
2pi
z4
N4 − 2piNsat
2pi
z1
N1 − 2piNsat
= −z1
z4
z1Nsat(N4Nsat − z4)
z4Nsat(N1Nsat − z1) = −
z1
z4
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N4Nsat − z4 = z1 −N1Nsat
z1 + z4 = Nsat(N1 +N4)
Seconda condizione:
N1 +N4 =
z1 + z4
Nsat
Usando le due condizioni precedenti se ne trova una terza:
z1 + z4
Nsat
=
z3 + z1
Nsat
+N4
z1 + z4 − z3 − z1
Nsat
= N4
N4 =
z4 − z3
Nsat
B.2 Formula generale del rendimento
Vedendo il riduttore come una black-box su di essa agiscono il momento motore
(Mm), quello resistente (Mr) dell’utilizzatore e quello del telaio sulla carcassa (Mt).
Il bilancio di potenza (considerando le perdite) di questa è:
ηMmω1 +Mrω4 = 0
per cui
η = −Mrω4
Mmω1
ma
τ =
ω4
ω1
quindi
η = −Mr
Mm
τ
Adesso ci occorre il rapporto tra i momenti resistente e motore. Questo lo posso
determinare dal bilancio di potenza del riduttore reso ordinario:
η0Mm(ω1 − ωp) +Mt(−ωp) +Mr(ω4 − ωp) = 0
η0 =
−Mt(−ωp)−Mr(ω4 − ωp)
Mm(ω1 − ωp)
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η0 = − Mt
Mm
−ωp
ω1 − ωp −
Mr
Mm
ω4 − ωp
ω1 − ωp
ma
τ1 =
−ωp
ω1 − ωp
τ2 =
ω4 − ωp
ω1 − ωp
quindi
η0 = − Mt
Mm
τ1 − Mr
Mm
τ2
−Mr
Mm
=
η0
τ2
+
Mt
Mm
τ1
τ2
Sostituendo quest’ultima nella precedente formula del rendimento si ha:
η =
(
η0
τ2
+
Mt
Mm
τ1
τ2
)
τ
Adesso quindi occorre far sparire il rapporto tra Mt ed Mm usando la seconda
cardinale
Mt = −Mr −Mm
sostituendo si ha
η =
(
η0
τ2
+
(−Mr −Mm)
Mm
τ1
τ2
)
τ
η
τ
=
η0
τ2
+
(
−Mr
Mm
)
τ1
τ2
− τ1
τ2
ma
−Mr
Mm
=
η
τ
quindi
η
τ
=
η0
τ2
+
η
τ
τ1
τ2
− τ1
τ2
η
τ
− η
τ
τ1
τ2
=
η0
τ2
− τ1
τ2
η
τ
(
τ2 − τ1
τ2
)
=
η0 − τ1
τ2
η
τ
(τ2 − τ1) = η0 − τ1
η = τ
η0 − τ1
τ2 − τ1
però
τ =
τ1 − τ2
τ1 − 1
per cui
η =
τ2 − τ1
1− τ1
η0 − τ1
τ2 − τ1
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e quindi in definitiva si ottiene la formula:
η =
η0 − τ1
1− τ1
B.3 Rendimento ordinario
Consideriamo il riduttore nel funzionamento ordinario come in figura seguente.
Figura B.1: Schema del riduttore ordinario.
dove Mm, Mr4 e Mr3 sono i momenti motore della ruota 1 e resistenti della 4 e della
ruota 3.
Prendiamo il primo ingranamento ed imponiamo il bilancio di potenza
Figura B.2: Schema dell’ingranamento 1-2.
η12Mm(ω1 − ωp) +Msω2 = 0
dove Ms è la coppia resistente del satellite.
Facendo l’equilibrio del satellite:
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Figura B.3: Equilibrio del satellite.
Ms +M21 = 0
Ms = −M21
con M21 coppia motrice sul satellite derivante dall’accoppiamento con la ruota 1.
Ed anche:
M21 +M23 +M24 = 0
−M21 = M23 +M24
Ms = M23 +M24
con M23 ed M24 coppie resistenti derivanti dalle ruote 3 e 4 rispettivamente.
Riscrivendo quindi il bilancio di potenza con le relazioni trovate si ha
η12Mmu(ω1 − ωp) +M23ω2 +M24ω2 = 0
Ci occorre conoscere M23 ed M24, per cui prendiamo l’ingranamento 2-3 e
facciamo il bilancio di potenza.
Figura B.4: Schema dell’ingranamento 2-3.
η23M32ω2 +Mr3(−ωp) = 0
dove M32 la porzione della coppia motrice del satellite (M21) che va alla ruota 3.
Ma
M32 = −M23
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quindi
−η23M23ω2 +Mr3(−ωp) = 0
M23ω2 =
Mr3(−ωp)
η23
Prendendo allo stesso modo l’ingranamento 2-4 e facendo gli stessi passaggi
Figura B.5: Schema dell’ingranamento 2-4.
η24M42ω2 +Mr4(ω4 − ωp) = 0
dove M42 la porzione della coppia motrice del satellite (M21) che va alla ruota 4.
Ma
M42 = −M24
quindi
−η24M24ω2 +Mr4(ω4 − ωp) = 0
M24ω2 =
Mr4(ω4 − ωp)
η24
Sostituendo le due formule trovate in quella del bilancio di potenza generale
η12Mm(ω1 − ωp) + Mr3(−ωp)
η23
+
Mr4(ω4 − ωp)
η24
= 0
e sapendo che
η0 =
−Mr3(−ωp)−Mr4(ω4 − ωp)
Mm(ω1 − ωp)
Mm(ω1 − ωp) = −Mr3(−ωp)−Mr4(ω4 − ωp)
η0
si ottiene la formula del rendimento del riduttore reso ordinario
−η12
η0
[Mr3(−ωp) +Mr4(ω4 − ωp)] + Mr3(−ωp)
η23
+
Mr4(ω4 − ωp)
η24
= 0
η12
η0
[Mr3(−ωp) +Mr4(ω4 − ωp)] = Mr3(−ωp)
η23
+
Mr4(ω4 − ωp)
η24
η0 = η12 · Mr3(−ωp) +Mr4(ω4 − ωp)Mr3(−ωp)
η23
+ Mr4(ω4−ωp)
η24
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B.4 Equilibrio del satellite
Le forze in gioco sono:
Le distanze tra le forze sono:
df4 = 0 mm
df3 = 15 mm
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dc1c2 = 16, 5 mm
dcentr = 5, 76 mm
df1 = 18 mm
La forza centrifuga dipende dalla massa del satellite, dalla velocità di rotazione
del portasatelliti e dal valore dell’interasse:
msat = 0, 281 Kg
Fcentr = msatω
2
p · a · 10−3 = 77, 361 N
Impostando l’equilibrio con le forze a regime:
Fc12y + |F42r|+ |F32r|+ Fc22y − |F12r| − Fcentr = 0
Fc12x + |F42t| − |F32t|+ Fc22x − |F12t| = 0
−Fc22y · dc1c2 − |F32r| · df3 + |F12r| · df1 + |F42r| · df4 + Fcentr · dcentr = 0
si ottiene:
Fc12y = −1010, 78 N
Fc12x = −3513, 34 N
Fc22y = −1488, 78 N
Fc22x = 3513, 34 N
Impostando l’equilibrio con le forze in emergenza:
Fc12yem + |F42rem|+ |F32rem|+ Fc22yem − |F12rem| − Fcentr = 0
Fc12xem + |F42tem| − |F32tem|+ Fc22xem − |F12tem| = 0
−Fc22yem · dc1c2 − |F32rem| · df3 + |F12rem| · df1 + |F42rem| · df4 + Fcentr · dcentr = 0
si ottiene:
Fc12yem = −3133, 04 N
Fc12xem = −10540, 03 N
Fc22yem = −4520, 37 N
Fc22xem = 10540, 03 N
Le forze che il satellite fa su i cuscinetti saranno quindi l’inverso di quelle trovate.
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Figura B.6: Final free body diagram del satellite.
• Forze sui cuscinetti a regime:
F2c1y = 1010, 78 N
F2c1x = 3513, 34 N
F2c2y = 1488, 78 N
F2c2x = −3513, 34 N
Fc1 =
√
F 22c1y + F
2
2c1x = 3656 N
Fc2 =
√
F 22c2y + F
2
2c2x = 3816 N
• Forze sui cuscinetti in emergenza:
F2c1yem = 3133, 04 N
F2c1xem = 10540, 03 N
F2c2yem = 4520, 37 N
F2c2xem = −10540, 03 N
Fc1em =
√
F 22c1yem + F
2
2c1xem = 11000 N
Fc2em =
√
F 22c2yem + F
2
2c2xem = 11470 N
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B.5 Equilibrio dell’albero del satellite
Le forze in gioco sono:
Figura B.7: Preliminary free body diagram dell’albero del satellite.
Le distanze tra le forze sono:
dc1p1 = 35, 7 mm
dc1c2 = 16, 5 mm
dp2p1 = 68, 7 mm
La forza centrifuga risulta trascurabile infatti:
• Per l’albero in acciaio:
malb = 0, 099 Kg
Fcentr = malbω
2
p · a · 10−3 = 27, 38 N
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• Per l’albero in lega di alluminio:
malb = 0, 0344 Kg
Fcentr = malbω
2
p · a · 10−3 = 9, 48 N
Impostando l’equilibrio con le forze a regime:
Fap1y + |F2c1y|+ |F2c2y|+ Fap2y = 0
Fap1x + |F2c1x| − |F2c2x|+ Fap2x = 0
−|F2c1y| · dc1p1 − |F2c2y| · (dc1p1 + dc1c2)− Fap2y · dp2p1 = 0
|F2c1x| · dc1p1 − |F2c2x| · (dc1p1 + dc1c2) + Fap2x · dp2p1 = 0
si ottiene:
Figura B.8: Final free body diagram dell’albero del satellite.
Fap1y = −843, 09 N
Fap1x = −843, 82 N
Fap2y = −1656, 47 N
Fap2x = 843, 82 N
Impostando l’equilibrio con le forze in emergenza:
Fap1emy + |F2c1emy|+ |F2c2emy|+ Fap2emy = 0
Fap1emx + |F2c1emx| − |F2c2emx|+ Fap2emx = 0
−|F2c1emy| · dc1p1 − |F2c2emy| · (dc1p1 + dc1c2)− Fap2emy · dp2p1 = 0
|F2c1emx| · dc1p1 − |F2c2emx| · (dc1p1 + dc1c2) + Fap2emx · dp2p1 = 0
si ottiene:
Fap1emy = −2590, 63 N
Fap1emx = −2531, 45 N
Fap2emy = −5062, 78 N
Fap2emx = 2531, 45 N
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B.6 Verifica dei cuscinetti dei satelliti
Dati cuscinetti:
Forze sui cuscinetti a regime:
F2c1y = 1010, 78 N
F2c1x = 3513, 34 N
F2c2y = 1488, 78 N
F2c2x = −3513, 34 N
Forze sui cuscinetti in emergenza:
F2c1yem = 3133, 04 N
F2c1xem = 10540, 03 N
F2c2yem = 4520, 37 N
F2c2xem = −10540, 03 N
Risultanti su ogni cuscinetto:
Fc1 = 3656 N
Fc2 = 3816 N
Fc1em = 11000 N
Fc2em = 11470 N
Verifica statica cuscinetto di sinistra:
CS =
C0
Fc1
= 7, 522
CSem =
C0
Fc1em
= 2, 501
B.6 Verifica dei cuscinetti dei satelliti 173
Verifica statica cuscinetto di destra:
CS =
C0
Fc2
= 7, 207
CSem =
C0
Fc2em
= 2, 398
La verifica a fatica è stata effettuata per mezzo del software online della ditta
Schaeﬄer riferendosi al cuscinetto con carico maggiore: quello di destra (c2).
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B.7 Verifica dei collegamenti del portasatelliti
Le viti scelte per il collegamento sono:
I carichi tangenziali fatti dagli alberi dei satelliti sugli alloggiamenti ricavati
nelle piastre a regime sono:
Fp1ax = −Fap1x = 843, 82 N
Fp2ax = −Fap2x = −843, 82 N
in emergenza:
Fp1aemx = −Fap1emx = 2531, 45 N
Fp2aemx = −Fap2emx = −2531, 45 N
Il momento torcente da garantire è:
Mtreg = 3|Fp1ax|a = 105 Nm
Mtem = 3|Fp1aemx|a = 315, 2 Nm
Verifica a trasmissione per attrito
La forza trasmissibile per attrito con un coefficiente statico di 0, 3 è:
Ftmax = 0, 3Fp = 3132 N
dove Fp è il precarico di ogni vite, pari a 10440 N .
Il massimo momento trasmissibile per attrito è quindi:
Mtmax = 3Ftmaxa = 389, 9 Nm
I coefficienti di sicurezza per la trasmissione per attrito sia a regime sia in emergenza
sono:
CSattr,reg =
Mtmax
Mtreg
= 3, 711
CSattr,em =
Mtmax
Mtem
= 1, 237
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Verifica a trasmissione per taglio
Sapendo che
Ssy = 0.58Rp0,2 = 417, 6 MPa
Sus = 0.62Rm = 558 MPa
sono la tensione ammissibile e la resistenza a taglio del bullone rispettivamente, le
massime forze taglianti sopportabili dal gambo delle viti a snervamento e a rottura
risultano:
Ftmax,sn = At · Ssy = 7475 N
Ftmax,rot = At · Sus = 9988 N
I coefficienti di sicurezza per la trasmissione a snervamento sia a regime sia in
emergenza sono:
CSsn,reg =
Ftmax,sn
Fp1ax
= 8, 859
CSsn,em =
Ftmax,sn
Fp1aemx
= 2, 953
I coefficienti di sicurezza per la trasmissione a rottura sia a regime sia in emergenza
sono:
CSrot,reg =
Ftmax,rot
Fp1ax
= 11, 837
CSrot,em =
Ftmax,rot
Fp1aemx
= 3, 946
B.8 Dimensionamento della molla
Lo spazio disponibile per la molla è mostrato in figura B.9. Il diametro medio e
quello del filo che permettono di ottenere un elemento inseribile in tale spazio e con
un certo gioco sono:
Dm = 18, 7 mm
d = 1, 9 mm
Il rapporto caratteristico ed i giochi diametrali interno ed esterno sono quindi:
C =
Dm
d
= 9, 842
ge = 22− (Dm + d) = 1, 4 mm
gi = (Dm − d)− 15 = 1, 8 mm
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Figura B.9: Spazio disponibile per la molla a riposo.
Considerando una forza massima
Fmax = 50 N
ed un corrispondente spostamento massimo
δmax = 6 mm
la rigidezza che la molla deve avere è
K =
Fmax
δmax
= 8, 333 N/mm
Le spire attive si determinano con
Na = d
G
8C3K
= 2, 436
dove G è il modulo di rigidezza a taglio del materiale scelto (v.fig.B.10).
Figura B.10: Materiale scelto per la molla.
Il numero di spire totali, considerando le estremità spianate, sarà:
Ntot = Na + 2 = 4, 436 ' 4, 5
La lunghezza a pacco è
Lp = Ntotd = 8, 55 mm
mentre quella totale si trova considerando un margine del 10 % sulla forza massima:
Fsolid = 1, 1Fmax = 55 N
Ltot = Lp +
Fsolid
K
= 15, 15 ' 15 mm
Quindi, l’estensione assiale della molla sarà tale da permettere l’inserimento nello
spazio a disposizione.
Le dimensioni e le caratteristiche tecniche della molla sono in definitiva:
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Verifica statica
La tensione di taglio massima agente nel filo della molla si trova con la formula:
τmax,s =
8FmaxDmKs
pid3
= 369 MPa
dove Ks è il Fattore di Wahl Statico pari a
Ks = 1 +
0, 615
C
= 1, 062
Confrontando il valore della tensione massima con quella ammissibile dal
materiale
τamm,s = 0, 45Su = 900 MPa
si ottiene il coefficiente di sicurezza statico:
CSstat =
τamm,s
τmax,s
= 2, 44
Verifica a fatica
Il procedimento per la verifica a fatica è molto simile a quello visto per quella
statica.
Tensione massima a fatica:
τmax,f =
8FmaxDmKw
pid3
= 398, 264 MPa
con il Fattore di Wahl a Fatica pari a
Kw =
4C − 1
4C − 4 +
0, 615
C
= 1, 147
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Resistenza a taglio affaticante:
Ss = 0, 45Su = 900 MPa
Coefficiente di sicurezza a fatica:
CSfat =
Ss
τmax,f
= 2, 26
B.9 Verifica dei collegamenti del blocco di uscita
Caratteristiche delle viti scelte:
Precarico delle viti massimo:
Fpmax = 0, 9AtSp = 7823 N
Precarico delle viti scelto:
Fp = 2900 N
Carichi sul blocco di uscita a regime:
Figura B.11: Carichi esterni sul blocco di uscita.
Mf = 1666 Nm
W1 = W2 =
Mf
b1 + b2
=
Mf
2b
= 1666 N
Mt = 700 Nm
180 Calcoli vari
Carichi sul blocco di uscita in emergenza:
Mfem = 3332 Nm
W1em = W2em =
Mfem
2b
= 3332 N
Mtem = 2100 Nm
Verifiche rispetto ai carichi di taglio
Figura B.12: Componenti di taglio su ogni vite.
Componente dovuta alla forza di taglio W1 a regime ed in emergenza:
c1 =
W1
16
= 104 N
c1em =
W1em
16
= 208, 2 N
Componente dovuta al momento torcente a regime ed in emergenza:
c2 =
Mt
16rM4
= 629, 5 N
c2em =
Mtem
16rM4
= 1888 N
Forza di taglio da garantire a regime ed in emergenza:
Ft = c1 + c2 = 733, 6 N
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Ftem = c1em + c2em = 2097 N
Massima forza di taglio trasmissibile per attrito:
Fattr = 0, 3Fp = 2347 N
Massima forza di taglio sopportabile dal gambo della vite a snervamento:
Fsn = 0, 58Rp0,2At = 5602 N
Massima forza di taglio sopportabile dal gambo della vite a rottura:
Frot = 0, 62RmAt = 6641 N
Coefficienti di sicurezza a trasmissione per attrito, a snervamento ed a rottura a
regime ed in emergenza:
CSattr =
Fattr
Ft
= 3, 2 CSattr,em =
Fattr
Ftem
= 1, 1
CSsn =
Fsn
Ft
= 7, 6 CSsn,em =
Fsn
Ftem
= 2, 67
CSrot =
Frot
Ft
= 9 CSrot,em =
Frot
Ftem
= 3, 2
Verifiche rispetto ai carichi di trazione
Figura B.13: Distanze delle forze dalla cerniera.
Il momento flettente può essere scritto come
Mf = F1p1 + 2F2p2 + 2F3p3 + 2F4p4 + 2F5p5 + 2F6p6 + 2F7p7 + 2F8p8 + F9p9
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le relazioni che legano le forze ad F1 sono:
2F2 = F1
p2
P1
2F3 = F1
p3
P1
· · ·
2F8 = F1
p8
P1
F9 = F1
p9
P1
che sostituite forniscono:
Mf = F1
p
p1
dove
p = p21 + p
2
2 + p
2
3 + p
2
4 + p
2
5 + p
2
6 + p
2
7 + p
2
8 + p
2
9
Dalla conoscenza di Mf si ottiene quindi il valore di F1 e di tutte le altre, sia a
regime sia in emergenza:
Insieme a queste si considera anche la porzione del carico W2 che sente ogni
vite:
W2
16
= 104, 125 N
W2em
16
= 208, 25 N
per cui le forze esterne applicate risultano essere:
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Data la presenza del precarico occorre una analisi della rigidezza con il Metodo
dei Coni di Roscher. Consideriamo quindi la figura B.14.
Figura B.14: Metodo dei coni per il collegamento
in cui
t = 0, 5 mm t1 = 21 mm t2 = 14 mm
L′ = 23, 5 mm
t′ =
L′
2
= 11, 75 mm
t′′ = t1 − (t′ − t) = 9, 75 mm
t′′′ =
L′
2
− t′′ = 2 mm
La rigidezza della vite è data da:
kv =
AtEv
L′
= 7, 21 · 104 N/mm
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dove Ev è il Modulo di Young per l’acciaio della vite; pari a 193 · 103 MPa.
Per la rigidezza delle piastre si considerano dapprima i tre tronchi di cono,
determinando le rigidezze di ognuno con le formule:
kf1 =
0, 5774piEpd
ln (1,55t
′+D′−d)(D′+d)
(1,55t′+D′+d)(D′−d)
= 1, 257 · 106 N/mm
kf2 =
0, 5774piEpd
ln (1,55t
′′+D′′−d)(D′′+d)
(1,55t′′+D′′+d)(D′′−d)
= 2, 365 · 106 N/mm
kf3 =
0, 5774piEpd
ln (1,55t
′′′+D′′′−d)(D′′′+d)
(1,55t′′′+D′′′+d)(D′′′−d)
= 2, 682 · 106 N/mm
e poi trovando quella complessiva come tre molle in serie:
kf =
kf1kf2kf3
kf2kf3 + kf1kf3 + kf1kf2
= 6, 285 · 105 N/mm
Con D′, D′′, D′′, d e Ep che sono i diametri della base minore del primo, del secondo
e del terzo cono, il diametro della vite e il Modulo di Young per il materiale delle
piastre rispettivamente.
I Fattori di Partecipazione per la vite e per le piastre risultano pari a
Cv =
kv
kv + kf
= 0, 103 Cf =
kf
kv + kf
= 0, 897
mentre le forze su ogni elemento i-esimo si determinano con
Fvi = Fp + CvFei Ffi = Fp − CfFei
per cui risultano i seguenti valori:
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Le tensioni sulle viti derivanti dai carichi si trovano con:
σvi =
Fvi
At
e sono
La vite critica è la prima. I coefficienti di sicurezza a snervamento sono:
CSsn =
Rp0,2
σv1
= 3
CSsn,em =
Rp0,2
σv1,em
= 1, 5
quelli a rottura:
CSrot =
Rm
σv1
= 3, 3
186 Calcoli vari
CSrot,em =
Rm
σv1,em
= 1, 7
La forza che causa lo strappamento dei filetti è:
Fstr = pid(0, 75 · 0, 47d)0, 58Rp0,2 = 11330 N
per cui i coefficienti di sicurezza a strappamento sono:
CSstr =
Fstr
Fv1
= 3, 5
CSstr,em =
Fstr
Fv1,em
= 1, 8
La tensione di ogni vite passa da un valore minimo (condizione della vite 9) ad
uno massimo (vite 1):
σvmin = σv9 = 330, 3 MPa
σvmax = σv1 = 367 MPa
I valori medio ed alternato della tensione sono quindi:
σvm =
σvmax + σvmin
2
Kc = 1046 MPa
σva =
σvmax − σvmin
2
Kc = 55, 2 Mpa
con Kc Fattore di Concentrazione delle tensioni al Raccordo pari a 3 per vite
ottenuta con rullatura.
La resistenza a fatica è
Sn = 549 MPa
quindi, utilizzando il Criterio di Goodman, si ottiene:
CSfat = 1, 04
Appendice C
Ruote dentate
C.1 Geometria delle ruote
Con il software KissSoft è stata definita la geometria dei profili delle ruote sulle
sezioni di riferimento (blu) e su quelle di estremità (verde e rossa) rispetto alla
ruota con larghezza minore.
(a) Accoppiamento Solare (1)
- Satellite (21).
(b) Accoppiamento Corona (3) -
Satellite (32).
(c) Accoppiamento Corona (4) -
Satellite (24)
(d) Sezione esterna Satellite (2)
Figura C.1: Accoppiamenti tra le ruote e relative sezioni.
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Indicazione importante: Nel calcolo  
sono intervenuti avvisi: 
1-> INTAGLIO ruota 1 
(Al di sotto del fianco attivo - Nessuna riduzione del ricoprimento) 
 
1. GEOMETRIA DENTE E MATERIALE 
 
 (Calcolo geometrico secondo DIN 3960:1987)  
 ------- RUOTA 1 ------------------ RUOTA 2 -- 
Interasse (mm) [a]                                                     41.500 
Tolleranza interasse   ISO 286:2010 Scarto js7 
Modulo normale (mm) [mn]                                2.0000 
Angolo di pressione normale (°) [alfn]                              20.0000 
N. di denti [z]                                      21                                    20 
Larghezza dente (mm) [b]                                   12.00                               12.00 
Elica  Dentatura diritta 
 
Utensile o profilo di riferimento della ruota 
 1 : 
Profilo di riferimento 1.25 / 0.38 / 1.0 ISO 53.2:1997 Profilo A 
 2 : 
Profilo di riferimento 1.40 / 0.39 / 1.0 ISO 53.2:1997 Profilo D 
 
Riepilogo profilo di riferimento degli ingranaggi: 
Dedendum profilo riferimento (moduli) [hfP*]      1.250      1.400 
Raggio piede profilo riferimento (moduli) [rofP*]      0.380      0.390 
Addendum profilo riferimento (moduli) [haP*]      1.000      1.000 
Fattore altezza protuberanza (moduli) [hprP*]      0.000      0.000 
Angolo protuberanza (°) [alfprP]      0.000      0.000 
Fattore addendum di forma (moduli) [hFaP*]      0.000      0.000 
Angolo di semi-topping (°) [alfKP]      0.000      0.000 
 
Modifica del profilo:  nessuno 
 
Rapporto N. denti [u]                                           1.050 
Modulo trasversale (mm) [mt]                                         2.000 
Angolo di pressione sul dia. di riferimento (°) [alft]                                       20.000 
Angolo di pressione normale in funzionamento (°) [alfwn]                                    21.818 
Interasse di riferimento (mm) [ad]                                        41.000 
Somma dei coefficienti di spostamento del profilo          [Summexi]                             0.2610 
Fattore di spostamento del profilo [x]                         -0.0810                       0.3420 
Spessore dente (arco) (per modulo) (per modulo) [sn*]                      1.5118                       1.8198 
Diametro primitivo (mm) [d]                         42.000                        40.000 
Diametro di base (mm) [db]                       39.467                        37.588 
Diametro cerchio di testa (mm) [da]                       45.632                        45.324 
Diametro primitivo di funzionamento (mm) [dw]                      42.512                         40.488 
Diametro cerchio di fondo (mm) [df]                        36.676                         35.768 
Gioco di testa teorico (mm) [c]                          0.800                           0.500 
Gioco di testa effettivo (mm) [c.e/i]               0.933 /0.862                0.633 /0.562 
Diametro di piede attivo (mm) [dNf]                     39.851                         38.418 
Diametro cerchio di forma piede (mm) [dFf]                      39.505                        37.834 
Reserve (dNf-dFf)/2 (mm) [cF.e/i]             0.191 /0.177                0.336 /0.308 
(Tenendo conto del interferenza di taglio) 
 
 
 
Addendum (mm) [ha=mn*(haP*+x)]      1.816      2.662 
Dedendum (mm) [hf=mn*(hfP*-x)]      2.662      2.116 
Angolo di rotolamento a dFa (°) [xsi_dFa.e/i]        33.252 /33.223                  38.606 /38.579 
Angolo di rotolamento a dNa (°) [xsi_dNa.e/i]        33.252 /33.223                  38.606 /38.579 
Angolo di rotolamento a dNf (°) [xsi_dNf.e/i]          8.138 /7.917                     12.240 /12.004 
Angolo di rotolamento a dFf (°) [xsi_dFf.e/i]           1.872 /1.522                       5.907 /5.540 
Altezza dente (mm) [H]                              4.478                                  4.778 
No. denti di sostituzione [zn]                            21.000                                20.000 
Spessore dente normale sul cilindro di testa (mm)         [san]                          1.478                     1.134 
Striscamento specifico alla testa [zetaa]      0.636      0.792 
Striscamento specifico al piede [zetaf]     -3.817     -1.746 
Coef. di scivolamento a la testa [Kga]      0.343      0.496 
Coef. di scivolamento al piede [Kgf]     -0.496     -0.343 
Passo (mm) [pt]        6.283 
Passo base trasv. (mm) [pbt]      5.904 
Passo base trasv. (mm) [pet]      5.904 
Lunghezza di condotta (mm) [ga, e/i]                             8.692 (8.726 / 8.640) 
Lunghezza T1-A, T2-A (mm) [T1A, T2A]        2.760 (2.727/2.803)           12.663 (12.663/ 12.654) 
Lunghezza T1-B (mm) [T1B, T2B]        0.548 (5.548/5.538)              9.876 (9.842/9.919) 
Lunghezza T1-C (mm) [T1C, T2C]        7.900 (7.883/7.917)             7.524 (7.507/7.540) 
Lunghezza T1-D (mm) [T1D, T2D]        8.665 (8.631/8.707)             6.759 (6.759/6.750) 
Lunghezza T1-E (mm) [T1E, T2E]    11.452 (11.452/11.442)            3.971 (3.938/4.015) 
Lunghezza T1-T2 (mm) [T1T2]                            15.424 (15.390 /15.457) 
Diametro punto di contatto singolo B (mm) [d-B]               40.997 (40.997/ 40.992)        42.461 (42.430/42.502) 
Diametro punto di contatto singolo D (mm) [d-D]               43.104 (43.077/ 43.138)        39.945 ( 39.945/39.939) 
Ricoprimento testa [eps]                    0.602 (0.605/0.597)            0.870 (0.873/0.866) 
Lunghezza minima della linea di contatto (mm) [Lmin]                                           12.000 
Ricoprimento totale [eps_g]                                          1.472 
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 ------- RUOTA 1 -------------------------- RUOTA 2 -- 
Rapporto N. denti [u]                                           1.050 
Modulo trasversale (mm) [mt]                                         2.000 
Angolo di pressione sul dia. di riferimento (°) [alft]                                       20.000 
Angolo di pressione normale in funzionamento (°) [alfwn]                                    21.818 
Interasse di riferimento (mm) [ad]                                        41.000 
Somma dei coefficienti di spostamento del profilo          [Summexi]                             0.2610 
Fattore di spostamento del profilo [x]                     0.0500                                    0.2110 
Spessore dente (arco) (per modulo) (per modulo) [sn*]                  1.6072                                    1.7244 
Diametro primitivo (mm) [d]                      42.000                                   40.000 
Diametro di base (mm) [db]                    39.467                                   37.588 
Diametro cerchio di testa (mm) [da]                    46.156                                   44.800 
Diametro primitivo di funzionamento (mm) [dw]                   42.512                                   40.488 
Diametro cerchio di fondo (mm) [df]                     37.200                                   35.244 
Gioco di testa teorico (mm) [c]                        0.800                                    0.500 
Gioco di testa effettivo (mm) [c.e/i]             0.933 /0.862                          0.633 /0.562 
Diametro di piede attivo (mm) [dNf]                   39.994                                   38.219 
Diametro cerchio di forma piede (mm) [dFf]                    39.601                                  37.690 
Reserve (dNf-dFf)/2 (mm) [cF.e/i]            0.228 /0.208                         0.294 /0.273 
 
 
 
Addendum (mm) [ha]                     2.078                                   2.400 
Dedendum (mm) [hf]                            2.400                                  2.378 
Angolo di rotolamento a dFa (°) [xsi_dFa.e/i]       34.742 /34.714                   37.158 /37.130 
Angolo di rotolamento a dNa (°) [xsi_dNa.e/i]       34.742 /34.714                   37.158 /37.130 
Angolo di rotolamento a dNf (°) [xsi_dNf.e/i]          9.518 /9.296                     10.674 /10.439 
Angolo di rotolamento a dFf (°) [xsi_dFf.e/i]          4.096 /3.746                       3.572 /3.205 
Altezza dente (mm) [H]      4.478      4.778 
Spessore dente normale sul cilindro di testa (mm)         [san]                          1.392                    1.252 
Striscamento specifico alla testa [zetaa]      0.697      0.747 
Striscamento specifico al piede [zetaf]     -2.956     -2.296 
Coef. di scivolamento a la testa [Kga]      0.392      0.450 
Coef. di scivolamento al piede [Kgf]     -0.450     -0.392 
Passo (mm) [pt]      6.283 
Passo base trasv. (mm) [pbt]      5.904 
Passo base trasv. (mm) [pet]      5.904 
Lunghezza di condotta (mm) [ga, e/i]                             8.730 (8.764 /8.678) 
Lunghezza T1-A, T2-A (mm) [T1A, T2A]      3.235 (3.202/3.278)         12.188 (12.188/12.179) 
Lunghezza T1-B (mm) [T1B, T2B]      6.062 (6.062/6.052)            9.362(9.328/9.405) 
Lunghezza T1-C (mm) [T1C, T2C]      7.900(7.883/7.917)             7.524(7.507/7.540) 
Lunghezza T1-D (mm) [T1D, T2D]      9.140(9.106/9.182)             6.284(6.284/6.275) 
Lunghezza T1-E (mm) [T1E, T2E]    11.966(11.966/11.956)          3.458(3.424/3.501) 
Lunghezza T1-T2 (mm) [T1T2]                            15.424 (15.390 /15.457) 
Diametro punto di contatto singolo B (mm) [d-B]              41.287(41.287/41.281)       41.993(41.963/42.032) 
Diametro punto di contatto singolo D (mm) [d-D]              43.495(43.466/43.531)       39.633(39.633/39.627) 
Ricoprimento testa [eps]                0.689( 0.692/0.684)              0.790(0.793/0.786) 
Lunghezza minima della linea di contatto (mm) [Lmin]                                          12.000 
Ricoprimento totale [eps_g]                                         1.479 
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         ------- RUOTA 1 ------------------ RUOTA 2 -- 
Rapporto N. denti [u]                                              1.050 
Modulo trasversale (mm) [mt]                                             2.000 
Angolo di pressione sul dia. di riferimento (°) [alft]                                           20.000 
Angolo di pressione di funzionamento (°) [alfwt]                                         21.818 
Angolo di pressione normale in funzionamento (°) [alfwn]                                        21.818 
Interasse di riferimento (mm) [ad]                                            41.000 
Somma dei coefficienti di spostamento del profilo          [Summexi]                                 0.2610 
Fattore di spostamento del profilo [x]     0.1810     0.0800 
Spessore dente (arco) (per modulo) (per modulo) [sn*]     1.7026     1.6291 
Diametro primitivo (mm) [d]     42.000     40.000 
Diametro di base (mm) [db]     39.467     37.588 
Diametro cerchio di testa (mm) [da]     46.680     44.276 
Diametro forma di testa (mm) [dFa]     46.680     44.276 
Diametro primitivo di funzionamento (mm) [dw]     42.512     40.488 
Diametro cerchio di fondo (mm) [df]     37.724     34.720 
Gioco di testa teorico (mm) [c]      0.800      0.500 
Gioco di testa effettivo (mm) [c.e/i]                    0.933 /0.862                    0.633 /0.562 
Diametro di piede attivo (mm) [dNf]     40.164     38.051 
Diametro cerchio di forma piede (mm) [dFf]     39.756                              37.608 
 
 
 
Reserve (dNf-dFf)/2 (mm) [cF.e/i]                  0.249 /0.222                     0.236 /0.222 
(Tenendo conto del interferenza di taglio) 
Addendum (mm) [ha=mn*(haP*+x)]      2.340      2.138 
Dedendum (mm) [hf=mn*(hfP*-x)]      2.138      2.640 
Angolo di rotolamento a dFa (°) [xsi_dFa.e/i]        36.188 /36.161                   35.669 /35.640 
Angolo di rotolamento a dNa (°) [xsi_dNa.e/i]        36.188 /36.161                   35.669 /35.640 
Angolo di rotolamento a dNf (°) [xsi_dNf.e/i]         10.937 /10.714                    9.155 /8.921 
Angolo di rotolamento a dFf (°) [xsi_dFf.e/i]           6.320 /5.970                       1.237 /0.870 
Altezza dente (mm) [H]      4.478      4.778000 
Spessore dente normale sul cilindro di testa (mm)         [san]                          1.294                     1.357 
Striscamento specifico alla testa [zetaa]      0.751      0.697 
Striscamento specifico al piede [zetaf]     -2.299     -3.010 
Coef. di scivolamento a la testa [Kga]      0.440      0.403 
Coef. di scivolamento al piede [Kgf]     -0.403     -0.440 
Passo (mm) [pt]      6.283 
Passo base trasv. (mm) [pbt]      5.904 
Passo base trasv. (mm) [pet]      5.904 
Lunghezza di condotta (mm) [ga, e/i]                              8.740 (8.773 /8.687) 
Lunghezza T1-A, T2-A (mm) [T1A, T2A]       3.724(3.690/3.767)          11.700(11.700/11.690) 
Lunghezza T1-B (mm) [T1B, T2B]       6.559(6.559/6.550)              8.864(8.831/8.907) 
Lunghezza T1-C (mm) [T1C, T2C]       7.900(7.883/7.917)             7.524(7.507/7.540) 
Lunghezza T1-D (mm) [T1D, T2D]       9.628(9.594/9.671)             5.796(5.796/5.786) 
Lunghezza T1-E (mm) [T1E, T2E]     12.464(12.464/12.454)          2.960(2.926/3.003) 
Lunghezza T1-T2 (mm) [T1T2]                              15.424 (15.390 /15.457) 
Diametro punto di contatto singolo B (mm) [d-B]               41.590(41.590/41.584)       41.559(41.530/41.596) 
Diametro punto di contatto singolo D (mm) [d-D]               43.914(43.885/43.952)       39.334(39.334/39.329) 
Ricoprimento testa [eps]                  0.773(0.776/0.768)             0.707(0.710/0.703) 
Lunghezza minima della linea di contatto (mm) [Lmin]                                           12.000 
Ricoprimento totale [eps_g]                                          1.480 
 
 
Accoppiamento Corona Fissa (3) - Satellite (23): sezioni verdi 
 
Nonostante il documento KissSoft presenti il calcolo di un rotismo epicicloidale con tre ruote, si farà 
riferimento al solo accoppiamento tra satellite (indicato con il numero “2”) e alla corona fissa (indicata 
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Indicazione importante: Nel calcolo  
sono intervenuti avvisi: 
1-> INTAGLIO ruota 2 
(Al di sotto del fianco attivo - Nessuna riduzione del ricoprimento) 
 
1. GEOMETRIA DENTE E MATERIALE 
 
(Calcolo geometrico secondo: DIN 3960:1987)  
 ------------------- Ruota 1 -------------- Ruota 2 ----------------- Ruota 3 --- 
Interasse (mm) [a]                                                       41.500 
Modulo normale (mm) [mn]                                                    2.0000 
Angolo di pressione normale (°) [alfn]                                                   20.0000 
Angolo d'elica sul diametro primitivo (°) [beta]                                                  0.0000 
N. di denti [z]                            21                            20                              -60 
 
 
 
Larghezza dente (mm) [b]      12.00      37.00      14.00 
Elica                                                                                                                                    Dentatura diritta 
Offset in larghezza (mm) [bv]                                          12.50                           6.50 
 
Gli assi dei planetari possono essere disposti con un passo regolare.:                                          120° 
 
Utensile o profilo di riferimento della ruota 
 1 : 
Profilo di riferimento 1.25 / 0.38 / 1.0 ISO 53.2:1997 Profilo A 
 2 : 
Profilo di riferimento 1.40 / 0.39 / 1.0 ISO 53.2:1997 Profilo D 
 3 : 
Profilo di riferimento 1.25 / 0.38 / 1.0 ISO 53.2:1997 Profilo A 
 
Riepilogo profilo di riferimento degli ingranaggi: 
Dedendum profilo riferimento (moduli) [hfP*]      1.250      1.400      1.250 
Raggio piede profilo riferimento (moduli) [rofP*]      0.380      0.390      0.380 
Addendum profilo riferimento (moduli) [haP*]      1.000      1.000      1.000 
Fattore altezza protuberanza (moduli) [hprP*]      0.000      0.000      0.000 
Angolo protuberanza (°) [alfprP]      0.000      0.000      0.000 
Fattore addendum di forma (moduli) [hFaP*]      0.000      0.000      0.000 
Angolo di semi-topping (°) [alfKP]      0.000      0.000      0.000 
 
 -------------------- Ruota 1 ------------------ Ruota 2 ------------------ Ruota 3 --- 
Rapporto N. denti [u]      0.952     -3.000 
Modulo trasversale (mm) [mt]                                                             2.000 
Angolo di pressione sul dia. di riferimento (°) [alft]                                                           20.000 
Angolo di pressione normale in funzionamento (°) [alfwn]     21.818     25.079 
Interasse di riferimento (mm) [ad]     41.000    -40.000 
Somma dei coefficienti di spostamento del profilo         [Summexi]                       0.2610         -0.8446 
Fattore di spostamento del profilo [x]     0.1370     0.1240    -0.9686 
Spessore dente (arco) (per modulo) (per modulo) [sn*]     1.6706     1.6611     0.8657 
Modifica addendum (mm) [k*mn]     -0.022     -0.022      0.000 
Diametro primitivo (mm) [d]     42.000     40.000   -120.000 
Diametro di base (mm) [db]     39.467     37.588   -112.763 
Diametro cerchio di testa (mm) [da]     46.504     44.452   -119.874 
Diametro forma di testa (mm) [dFa.e/i]         46.504 /46.494             44.452 /44.442         -119.874 /-119.874 
Diametro di testa attivo (mm) [dNa.e/i]         46.504 /46.494            44.452 /44.442         -119.874 /-119.874 
Diametro primitivo di funzionamento (mm) [dw]     42.512                   40.488 /41.500               -124.500 
Diametro cerchio di fondo (mm) [df]     37.548     34.896   -128.874 
Gioco di testa teorico (mm) [c]      0.800    0.500/ 0.711                      0.989 
Gioco di testa effettivo, scarto superiore (mm) [c.e]      0.933    0.633/ 0.880                      1.117 
Gioco di testa, scarto inferiore (mm) [c.i]      0.862    0.562/ 0.795                      1.051 
Diametro di piede attivo (mm) [dNf]     40.104   38.104/ 37.987   -127.224 
Diametro cerchio di forma piede (mm) [dFf]     39.698     37.629   -128.310 
Reserve (dNf-dFf)/2 (mm) [cF.e/i]             0.244 /0.219               0.196 /0.184                 0.664 / 0.595 
Addendum (mm)        [ha]                         2.252                          2.226                           0.063 
Dedendum (mm)        [hf]                          2.226                          2.552                           4.437 
Angolo di rotolamento a dFa (°) [xsi_dFa.e/i]         35.708 /35.680            36.173 /36.145             20.666 /20.666 
Angolo di rotolamento a dNf (°) [xsi_dNf.e/i]          10.456 /10.234              9.660 /9.426 
 [xsi_dNf.e/i]                                                8.463 /8.283                29.894 /29.963 
Angolo di rotolamento a dFf (°) [xsi_dFf.e/i]             5.573 /5.224               2.020 /1.653                31.247 /31.326 
Altezza dente (mm) [H]                                  4.478                          4.778                           4.500 
Spessore dente normale sul cilindro di testa (mm) [san]                               1.328                          1.323                            1.684 
Vano normale sul cilindro del piede (mm) [efn]                               0.000                           0.000                           0.632 
Striscamento specifico alla testa [zetaa]                           0.733                     0.714/0.173                       0.595 
Striscamento specifico al piede [zetaf]                           -2.501                    -2.748/-1.468                     -0.208 
Coef. di scivolamento a la testa [Kga]                              0.424                     0.419/0.099                       0.194 
 
 
 
Coef. di scivolamento al piede [Kgf]                              -0.419                    -0.424/-0.194                    -0.099 
Passo (mm) [pt]                                                                     6.283 
Passo base trasv. (mm) [pbt]                                                                5.904 
Passo base trasv. (mm) [pet]                                                                5.904 
Lunghezza di condotta (mm) [ga]                                            8.740                              9.119 
Lunghezza T1-A (mm) [T1A]                       12.298                      3.125/11.865                  -29.456 
Lunghezza T1-B (mm) [T1B]                        9.463                        5.961/8.651                   -26.241 
Lunghezza T1-C (mm) [T1C]                        7.900                        7.524/8.795                   -26.385 
Lunghezza T1-D (mm) [T1D]                        6.394                        9.030/5.961                   -23.551 
Lunghezza T1-E (mm) [T1E]                        3.558                       11.865/2.747                  -20.337 
Diametro punto di contatto singolo B (mm) [d-B]   43.770                     39.433/41.379                -124.378 
(mm) [d-B.e]   41.487                     41.672/39.433               -122.228  
(mm) [d-B.i]   41.481                     41.738/39.427            -122.175  
Diametro punto di contatto singolo D (mm) [d-D]   41.487                     41.701/39.433             -122.205   
(mm) [d-D.e]   43.741                     39.433/41.354                -124.378 
(mm) [d-D.i]   43.807                     39.427/41.403             -124.378 
Ricoprimento totale [Eps.G]                                     1.480                                1.544 
 
 
Accoppiamento Corona Fissa (3) - Satellite (23): sezioni blu 
  KISSsoft Release   03/2013   
Nome :         Geometria Sat-Cor3 Sez Blu 
  
 
 ------------------- Ruota 1 ------------------ Ruota 2 ----------------- Ruota 3 --- 
Rapporto N. denti [u]      0.952     -3.000 
Modulo trasversale (mm) [mt]                                                           2.000 
Angolo di pressione sul dia. di riferimento (°) [alft]     20.000 
Angolo di pressione di funzionamento (°) [alfwt]     21.818     25.079 
 [alfwt.e/i]   21.861 /21.775             25.042 /  25.115 
Angolo di pressione normale in funzionamento (°) [alfwn]     21.818     25.079 
Interasse di riferimento (mm) [ad]     41.000    -40.000 
Somma dei coefficienti di spostamento del profilo          [Summexi]                              0.2610                       -0.8446 
Fattore di spostamento del profilo [x]    -0.0160     0.2770    -1.1216 
Spessore dente (arco) (per modulo) (per modulo) [sn*]     1.5592     1.7724     0.7544 
Modifica addendum (mm) [k*mn]     -0.022     -0.022      0.000 
Diametro primitivo (mm) [d]     42.000     40.000   -120.000 
Diametro di base (mm) [db]     39.467     37.588   -112.763 
Diametro cerchio di testa (mm) [da]     45.892     45.064   -120.486 
Diametro forma di testa (mm) [dFa.e/i]         45.892 /45.882            45.064 /45.054         -120.486 /-120.486 
Diametro di testa attivo (mm) [dNa.e/i]         45.892 /45.882            45.064 /45.054        -120.486 /-120.486 
Diametro primitivo di funzionamento (mm) [dw]     42.512                   40.488 /41.500                -124.500 
Diametro cerchio di fondo (mm) [df]     36.936     35.508                       -129.486 
Gioco di testa teorico (mm) [c]      0.800    0.500/ 0.711                       0.989 
Gioco di testa effettivo, scarto superiore (mm) [c.e]      0.933    0.633/ 0.880                       1.117 
Gioco di testa, scarto inferiore (mm) [c.i]      0.862    0.562/ 0.795                       1.051 
Diametro di piede attivo (mm) [dNf]     39.919   38.315/ 38.283                  -127.750 
Diametro cerchio di forma piede (mm) [dFf]     39.545     37.755                        -129.009 
Reserve (dNf-dFf)/2 (mm) [cF.e/i]             0.212 /0.194                0.298 /0.278                 0.747 / 0.679 
Addendum (mm)        [ha]                        1.946                           2.532                           -0.243 
Dedendum (mm)        [hf]                          2.532                          2.246                            4.743 
Angolo di rotolamento a dFa (°) [xsi_dFa.e/i]           33.998 /33.970           37.892 /37.864              21.566 / 21.566 
Angolo di rotolamento a dNf (°) [xsi_dNf.e/i]              8.819 /8.597             11.456 /11.221 
 [xsi_dNf.e/i]                                               11.161 /10.981               30.467 /30.536 
Angolo di rotolamento a dFf (°) [xsi_dFf.e/i]               2.976 / 2.626              4.748 / 4.380               31.977 /32.052 
 
 
 
Altezza dente (mm)         [H]                          4.478                          4.778                            4.500 
Spessore dente normale sul cilindro di testa (mm)          [san]                      1.437                          1.194                            1.695 
Vano normale sul cilindro del piede (mm) [efn]      0.000      0.000      0.532 
Striscamento specifico alla testa [zetaa]      0.667                       0.771/0.195                     0.487 
Striscamento specifico al piede [zetaf]     -3.358                     -2.002/-0.948                   -0.242 
Coef. di scivolamento a la testa [Kga]      0.367                       0.473/0.117                     0.166 
Coef. di scivolamento al piede [Kgf]     -0.473                       -0.367/-0.166                  -0.117 
Passo (mm) [pt]                                                             6.283 
Lunghezza di condotta (mm) [ga]      8.715                             8.798 
Lunghezza T1-A (mm) [T1A]     11.709                       3.714/12.429                 -30.019 
Lunghezza T1-B (mm) [T1B]      8.899                         6.525/9.536                 -27.126 
Lunghezza T1-C (mm) [T1C]      7.900                          7.524/8.795                -26.385 
Lunghezza T1-D (mm) [T1D]      5.805                          9.619/6.525                -24.115 
Lunghezza T1-E (mm) [T1E]      2.995                         12.429/3.631               -21.222 
Diametro punto di contatto singolo B (mm) [d-B]                    43.294                         39.789/42.149             -125.135 
(mm) [d-B.e]                 41.139                          42.194/39.789             -122.668  
(mm) [d-B.i]                   41.134                         42.264/39.783             -122.614  
Diametro punto di contatto singolo D (mm) [d-D]                     41.139                         42.224/39.789             -122.644   
(mm) [d-D.e]                  43.267                         39.789/42.123             -125.135 
(mm) [d-D.i]                   43.330                         39.783/42.176             -125.135 
Ricoprimento totale [Eps.G]      1.476                               1.490 
 
 
Accoppiamento Corona Fissa (3) - Satellite (23): sezioni rosse 
  KISSsoft Release   03/2013   
Nome :         Geometria Sat-Cor3 Sez Rossa 
  
 ------------------ Ruota 1 ------------------- Ruota 2 ----------------- Ruota 3 --- 
Rapporto N. denti [u]      0.952     -3.000 
Modulo trasversale (mm) [mt]      2.000 
Angolo di pressione sul dia. di riferimento (°) [alft]     20.000 
Angolo di pressione di funzionamento (°) [alfwt]     21.818     25.079 
 [alfwt.e/i]   21.861 / 21.775            25.042 /25.115 
Angolo di pressione normale in funzionamento (°) [alfwn]     21.818     25.079 
Interasse di riferimento (mm) [ad]     41.000    -40.000 
Somma dei coefficienti di spostamento del profilo          [Summexi]                       0.2610          -0.8446 
Fattore di spostamento del profilo [x]    -0.1690     0.4300    -1.2746 
Spessore dente (arco) (per modulo) (per modulo) [sn*]     1.4478     1.8838     0.6430 
Modifica addendum (mm) [k*mn]     -0.022     -0.022      0.000 
Diametro primitivo (mm) [d]     42.000     40.000   -120.000 
Diametro di base (mm) [db]     39.467     37.588   -112.763 
Diametro cerchio di testa (mm) [da]     45.280     45.676   -121.098 
Diametro forma di testa (mm) [dFa.e/i]   45.280 /45.270             45.676 /45.666         -121.098 /-121.098 
Diametro di testa attivo (mm) [dNa.e/i]   45.280 /45.270              45.676 /45.666        -121.098 /-121.098 
Diametro primitivo di funzionamento (mm) [dw]     42.512                   40.488 /41.500               -124.500 
Diametro cerchio di fondo (mm) [df]     36.324     36.120   -130.098 
Coefficienti di spostamento del profilo [xE.e/i]          -0.2060 /-0.2267           0.3929 /0.3723          -1.3227 /-1.3501 
Gioco di testa teorico (mm) [c]      0.800    0.500/ 0.711                       0.989 
Gioco di testa effettivo, scarto superiore (mm) [c.e]      0.933    0.633/ 0.880                      1.117 
Gioco di testa, scarto inferiore (mm) [c.i]      0.862    0.562/ 0.795                      1.051 
Diametro di piede attivo (mm) [dNf]     39.770   38.571/ 38.643   -128.268 
Diametro cerchio di forma piede (mm) [dFf]     39.473     37.965   -129.713 
Reserve (dNf-dFf)/2 (mm) [cF.e/i]             0.157 /0.147               0.357 /0.325                 0.837 /0.770 
Addendum (mm)        [ha]                        1.640                           2.838                          -0.549 
Dedendum (mm)        [hf]                          2.838                          1.940                           5.049 
 
 
 
Angolo di rotolamento a dFa (°) [xsi_dFa.e/i]          32.222 /32.193            39.558 /39.531            22.433 /22.433 
Angolo di rotolamento a dNf (°) [xsi_dNf.e/i]             7.231 /7.010              13.322 /13.086 
 [xsi_dNf.e/i]                                      13.764 /13.584             31.022 /31.091 
Angolo di rotolamento a dFf (°) [xsi_dFf.e/i]     0.380 /0.049               7.475 /7.108               32.700 /32.771 
Altezza dente (mm) [H]      4.478      4.778      4.500 
No. denti di sostituzione [zn]     21.000     20.000    -60.000 
Spessore dente normale sul cilindro di testa (mm)  [san]                      1.529                           1.048                            1.715 
Vano normale sul cilindro del piede (mm) [efn]      0.000      0.000      0.427 
Striscamento specifico alla testa [zetaa]      0.591    0.820/ 0.215                         0.390 
Striscamento specifico al piede [zetaf]     -4.565   -1.443/ -0.641                      -0.274 
Coef. di scivolamento a la testa [Kga]      0.308    0.526/ 0.134                         0.138 
Coef. di scivolamento al piede [Kgf]     -0.526   -0.308/ -0.138                       -0.134 
Passo (mm) [pt]                                                              6.283 
Passo base trasv. (mm) [pbt]                                                            5.904 
Passo base trasv. (mm) [pet]                                                            5.904 
Lunghezza di condotta (mm) [ga]      8.650      8.490 
Lunghezza T1-A (mm) [T1A]     11.098    4.326/ 12.976                       -30.566 
Lunghezza T1-B (mm) [T1B]      8.352     7.071/ 10.389                       -27.980 
Lunghezza T1-C (mm) [T1C]      7.900     7.524/ 8.795                         -26.385 
Lunghezza T1-D (mm) [T1D]      5.194                  10.230/7.071                         -24.661 
Lunghezza T1-E (mm) [T1E]      2.448                  12.976/4.485                         -22.075 
Diametro punto di contatto singolo B (mm) [d-B]                       42.857                 40.160/42.949                      -125.885 
(mm) [d-B.e]                    40.811                 42.763/40.160                     -123.102  
(mm) [d-B.i]                      40.806                42.838/40.154                   -123.048  
Diametro punto di contatto singolo D (mm) [d-D]                        40.811                42.796/40.160                   -123.078   
(mm) [d-D.e]                     42.831                 40.160/42.920                 -125.885 
(mm) [d-D.i]                      42.890                 40.154/42.977                     -125.885 
Ricoprimento totale [Eps.G]      1.465      1.438 
 
 
Accoppiamento Corona Mobile (4) - Satellite (24): sezioni verdi 
 
Nonostante il documento KissSoft presenti il calcolo di un rotismo epicicloidale con tre ruote, si farà 
riferimento al solo accoppiamento tra satellite (indicato con il numero “2”) e alla corona mobile 
(indicata con il “3”). 
  KISSsoft Release   03/2013   
Nome :         Geometria Sat-Cor4 Sez Verde 
  
1. GEOMETRIA DENTE E MATERIALE 
 
 (Calcolo geometrico secondo DIN 3960:1987)  
 ------------------- Ruota 1 --------------- Ruota 2 ---------------- Ruota 3 --- 
Interasse (mm) [a]                                                       41.500 
Modulo normale (mm) [mn]                                                     2.0000 
Angolo di pressione normale (°) [alfn]                                                   20.0000 
Angolo d'elica sul diametro primitivo (°) [beta]                                                  0.0000 
N. di denti [z]                            21                            20                              -63 
Larghezza dente (mm) [b]      12.00      36.00      14.00 
Elica                                                                Dentatura diritta 
Offset in larghezza (mm) [bv]      12.00      -8.00 
Gli assi dei planetari possono essere disposti con un passo regolare.:                                         120° 
 
Utensile o profilo di riferimento della ruota 
 1 : 
Profilo di riferimento 1.25 / 0.38 / 1.0 ISO 53.2:1997 Profilo A 
 
 
 
 2 : 
Profilo di riferimento 1.40 / 0.39 / 1.0 ISO 53.2:1997 Profilo D 
 3 : 
Profilo di riferimento 1.25 / 0.38 / 1.0 ISO 53.2:1997 Profilo A 
 
Riepilogo profilo di riferimento degli ingranaggi: 
Dedendum profilo riferimento (moduli) [hfP*]      1.250      1.400      1.250 
Raggio piede profilo riferimento (moduli) [rofP*]      0.380      0.390      0.380 
Addendum profilo riferimento (moduli) [haP*]      1.000      1.000      1.000 
Fattore altezza protuberanza (moduli) [hprP*]      0.000      0.000      0.000 
Angolo protuberanza (°) [alfprP]      0.000      0.000      0.000 
Fattore addendum di forma (moduli) [hFaP*]      0.000      0.000      0.000 
Angolo di semi-topping (°) [alfKP]      0.000      0.000      0.000 
 
 ------------------- Ruota 1 ------------------ Ruota 2 ------------------ Ruota 3 --- 
Rapporto N. denti [u]      0.952     -3.150 
Modulo trasversale (mm) [mt]                                                           2.000 
Angolo di pressione sul dia. di riferimento (°) [alft]                                                         20.000 
Angolo di pressione di funzionamento (°) [alfwt]     21.818     13.180 
 [alfwt.e/i]   21.861 /21.775              13.106 /13.254 
Angolo di pressione normale in funzionamento (°) [alfwn]     21.818     13.180 
Interasse di riferimento (mm) [ad]     41.000    -43.000 
Somma dei coefficienti di spostamento del profilo          [Summexi]                       0.2610                         0.6355 
Fattore di spostamento del profilo [x]    -0.1900     0.4510     0.1845 
Spessore dente (arco) (per modulo) (per modulo) [sn*]     1.4325     1.8991  1.7051 
Modifica addendum (mm) [k*mn]     -0.022     -0.022      0.000 
Diametro primitivo (mm) [d]     42.000     40.000   -126.000 
Diametro di base (mm) [db]     39.467     37.588   -118.401 
Diametro cerchio di testa (mm) [da]     45.196     45.760   -121.262 
Diametro primitivo di funzionamento (mm) [dw]     42.512                   40.488 /38.605               -121.605 
Diametro cerchio di fondo (mm) [df]     36.240     36.204   -130.262 
Gioco di testa teorico (mm) [c]      0.800    0.500/ 0.751                       1.029 
Gioco di testa effettivo, scarto superiore (mm) [c.e]      0.933    0.633/ 0.968                       1.157 
Gioco di testa, scarto inferiore (mm) [c.i]      0.862    0.562/ 0.869                       1.091 
Diametro di piede attivo (mm) [dNf]     39.752   38.609/ 38.282   -126.673 
Diametro cerchio di forma piede (mm) [dFf]     39.470     38.000   -128.787 
Reserve (dNf-dFf)/2 (mm) [cF.e/i]              0.147 /0.138               0.198 /0.161                 1.337 /1.208 
Addendum (mm)         [ha]                        1.598                          2.880                            2.369 
Dedendum (mm)         [hf]                         2.880                          1.898                            2.131 
Angolo di rotolamento a dFa (°) [xsi_dFa.e/i]           31.973 /31.943            39.783 /39.756            12.671/12.671 
Angolo di rotolamento a dNf (°) [xsi_dNf.e/i]              7.017 /6.796              13.584 /13.347 
 [xsi_dNf.e/i]                                                 11.232 /10.897            21.726 /21.841 
Angolo di rotolamento a dFf (°) [xsi_dFf.e/i]              0.168 /0.046               7.849/7.482                  24.934/25.144 
Altezza dente (mm) [H]                                  4.478                           4.778                           4.500 
No. denti di sostituzione [zn]                                21.000                         20.000                        -63.000 
Spessore dente normale sul cilindro di testa (mm)  [san]                               1.540                          1.027                            1.899 
Vano normale sul cilindro del piede (mm) [efn]                                 0.000                          0.000                           1.182 
Striscamento specifico alla testa [zetaa]                             0.579                     0.827/0.452                      0.127 
Striscamento specifico al piede [zetaf]                             -4.771                    -1.377/-0.145                    -0.826 
Coef. di scivolamento a la testa [Kga]                               0.300                      0.533/0.306                      0.027 
Coef. di scivolamento al piede [Kgf]                               -0.533                     -0.300/-0.027                    -0.306 
Passo (mm) [pt]                                                                      6.283 
Passo base trasv. (mm) [pbt]                                                                    5.904 
Lunghezza di condotta (mm) [ga]                                                  8.638                                9.420 
Lunghezza T1-A (mm) [T1A]                              11.012                     4.412/13.049                  -22.512 
Lunghezza T1-B (mm) [T1B]                               8.279                      7.145/9.533                    -18.996 
Lunghezza T1-C (mm) [T1C]                               7.900                      7.524/4.401                    -13.864 
Lunghezza T1-D (mm) [T1D]                               5.108                    10.316/7.145                    -16.608 
 
 
 
Lunghezza T1-E (mm) [T1E]                         2.374                    13.049/3.629                    -13.092 
Diametro punto di contatto singolo B (mm) [d-B]   42.799   40.212/42.147               -124.347 
(mm) [d-B.e]   40.768   42.846/40.212       -123.002  
(mm) [d-B.i]   40.763   42.920/40.206                -122.938  
Diametro punto di contatto singolo D (mm) [d-D]   40.768   42.878/40.212              -122.972   
(mm) [d-D.e]   42.773   40.212/42.098              -124.347 
(mm) [d-D.i]   42.832   40.206/42.197            -124.347 
Ricoprimento totale [Eps.G]      1.463                                1.595 
 
 
Accoppiamento Corona Mobile (4) - Satellite (24): sezioni blu 
 
  KISSsoft Release   03/2013   
Nome :         Geometria Sat-Cor4 Sez Blu 
  
 ------------------- Ruota 1 ----------------- Ruota 2 ------------------- Ruota 3 --- 
Rapporto N. denti [u]      0.952     -3.150 
Modulo trasversale (mm) [mt]                                                          2.000 
Angolo di pressione sul dia. di riferimento (°) [alft]                                                        20.000 
Angolo di pressione di funzionamento (°) [alfwt]     21.818     13.180 
Angolo di pressione normale in funzionamento (°) [alfwn]     21.818     13.180 
Interasse di riferimento (mm) [ad]     41.000    -43.000 
Somma dei coefficienti di spostamento del profilo          [Summexi]                              0.2610                         0.6355 
Fattore di spostamento del profilo [x]    -0.3430     0.6040     0.0315 
Spessore dente (arco) (per modulo) (per modulo) [sn*]     1.3211     2.0105     1.5938 
Modifica addendum (mm) [k*mn]     -0.022     -0.022      0.000 
Diametro primitivo (mm) [d]     42.000     40.000   -126.000 
Diametro di base (mm) [db]     39.467     37.588   -118.401 
Diametro cerchio di testa (mm) [da]     44.584     46.372   -121.874 
Diametro primitivo di funzionamento (mm) [dw]     42.512                   40.488 /38.605               -121.605 
Diametro cerchio di fondo (mm) [df]     35.628     36.816   -130.874 
Gioco di testa teorico (mm) [c]      0.800    0.500/ 0.751                       1.029 
Gioco di testa effettivo, scarto superiore (mm) [c.e]      0.933    0.633/ 0.968                       1.157 
Gioco di testa, scarto inferiore (mm) [c.i]      0.862    0.562/ 0.869                       1.091 
Diametro di piede attivo (mm) [dNf]     39.639   38.923/ 38.885   -127.053 
Diametro cerchio di forma piede (mm) [dFf]     39.472     38.304   -129.533 
Reserve (dNf-dFf)/2 (mm) [cF.e/i]              0.085 /0.077               0.367 /0.317               1.498 /1.376 
Addendum (mm)        [ha]                         1.292                          3.186                            2.063 
Dedendum (mm)        [hf]                           3.186                         1.592                            2.437 
Angolo di rotolamento a dFa (°) [xsi_dFa.e/i]           30.107 /30.076            41.397 /41.371           13.978 /13.978 
Angolo di rotolamento a dNf (°) [xsi_dNf.e/i]              5.479 /5.259              15.544 /15.306 
 [xsi_dNf.e/i]                                                15.350 /15.016           22.239 /22.353 
Angolo di rotolamento a dFf (°) [xsi_dFf.e/i]               1.397 /1.237              10.577 /10.210           25.791 /25.979 
Altezza dente (mm) [H]                                   4.478                         4.778                           4.500 
Spessore dente normale sul cilindro di testa (mm)  [san]                               1.612                           0.862                          1.836 
Vano normale sul cilindro del piede (mm) [efn]                                 0.000                          0.000                          1.134 
Striscamento specifico alla testa [zetaa]                             0.488                     0.871/0.461                    -0.086 
Striscamento specifico al piede [zetaf]                             -6.728                    -0.954/0.079                    -0.856 
Coef. di scivolamento a la testa [Kga]                                0.238                     0.584/-0.325                  -0.020 
Coef. di scivolamento al piede [Kgf]                                -0.584                    -0.238/0.020                    0.325 
Passo (mm) [pt]                                                                      6.283 
Passo base trasv. (mm) [pbt]                                                                    5.904 
Lunghezza di condotta (mm) [ga]                                                  8.524                                8.599 
Lunghezza T1-A (mm) [T1A]                               10.369                    5.054/13.579                -23.041 
Lunghezza T1-B (mm) [T1B]                                7.749                     7.674/10.884                -20.347 
 
 
 
Lunghezza T1-C (mm) [T1C]                        7.900                        7.524/4.401                   -13.864 
Lunghezza T1-D (mm) [T1D]                        4.465                      10.959/7.674                   -17.137 
Lunghezza T1-E (mm) [T1E]                        1.845                      13.579/4.980                   -14.443 
Diametro punto di contatto singolo B (mm) [d-B]   42.401   40.601/43.436            -125.199 
(mm) [d-B.e]   40.465   43.477/40.601                  -123.293  
(mm) [d-B.i]   40.460   43.556/40.594       -123.227  
Diametro punto di contatto singolo D (mm) [d-D]   40.465   43.511/40.601           -123.262   
(mm) [d-D.e]   42.377   40.601/43.382                  -125.199 
(mm) [d-D.i]   42.432   40.594/43.492                  -125.199 
Ricoprimento totale [Eps.G]      1.444                                 1.456 
 
 
Accoppiamento Corona Mobile (4) - Satellite (24): sezioni rosse 
 
  KISSsoft Release   03/2013   
Nome :         Geometria Sat-Cor4 Sez Rossa 
  
 ------------------ Ruota 1 ------------------ Ruota 2 ------------------ Ruota 3 --- 
Rapporto N. denti [u]      0.952     -3.150 
Modulo trasversale (mm) [mt]                                                         2.000 
Angolo di pressione sul dia. di riferimento (°) [alft]                                                        20.000 
Angolo di pressione di funzionamento (°) [alfwt]     21.818     13.180 
Interasse di riferimento (mm) [ad]     41.000    -43.000 
Somma dei coefficienti di spostamento del profilo          [Summexi]                              0.2610                         0.6355 
Fattore di spostamento del profilo [x]    -0.4960                       0.7570                          -0.1215 
Spessore dente (arco) (per modulo) (per modulo) [sn*]     1.2098     2.1218     1.4824 
Modifica addendum (mm) [k*mn]     -0.022     -0.022      0.000 
Diametro primitivo (mm) [d]     42.000     40.000   -126.000 
Diametro di base (mm) [db]     39.467     37.588   -118.401 
Diametro cerchio di testa (mm) [da]     43.972     46.984   -122.486 
Diametro primitivo di funzionamento (mm) [dw]     42.512                  40.488 /38.605                -121.605 
Diametro cerchio di fondo (mm) [df]     35.016     37.428   -131.486 
Gioco di testa teorico (mm) [c]      0.800    0.500/ 0.751                       1.029 
Gioco di testa effettivo, scarto superiore (mm) [c.e]      0.933    0.633/ 0.968                       1.157 
Gioco di testa, scarto inferiore (mm) [c.i]      0.862    0.562/ 0.869                       1.091 
Diametro di piede attivo (mm) [dNf]     39.556   39.296/ 39.594   -127.431 
Diametro cerchio di forma piede (mm) [dFf]     39.494     38.688   -130.258 
Reserve (dNf-dFf)/2 (mm) [cF.e/i]             0.030 /0.023                0.394 /0.344                 1.656 /1.538 
Addendum (mm) [ha = mn * (haP*+x)]     0.986                           3.492                          1.757 
Dedendum (mm) [hf = mn * (hfP*-x)]         3.492                          1.286                          2.743 
Angolo di rotolamento a dFa (°) [xsi_dFa.e/i]           28.147 /28.114           42.970 /42.945             15.179 /15.179 
Angolo di rotolamento a dNf (°) [xsi_dNf.e/i]              3.980 /3.761             17.605 /17.365 
 [xsi_dNf.e/i]                                               19.134 / 18.799             22.738 /22.852 
Angolo di rotolamento a dFf (°) [xsi_dFf.e/i]              2.542 /2.393              13.305 /12.937             26.610 /26.781 
Altezza dente (mm) [H]                                  4.478                           4.778                          4.500 
Spessore dente normale sul cilindro di testa (mm)  [san]                               1.666                           0.682                          1.785 
Vano normale sul cilindro del piede (mm) [efn]                                0.000                           0.000                         1.079 
Striscamento specifico alla testa [zetaa]                            0.379                     0.910/0.469                    -0.249 
Striscamento specifico al piede [zetaf]                           -10.138                   -0.611/0.200                    -0.885 
Coef. di scivolamento a la testa [Kga]                              0.173                      0.634/-0.343                   -0.064 
Coef. di scivolamento al piede [Kgf]                              -0.634                     -0.173/0.064                    0.343 
Passo (mm) [pt]                                                                      6.283 
Passo base trasv. (mm) [pbt]                                                                    5.904 
Lunghezza di condotta (mm) [ga]                                                8.365                             7.874 
Lunghezza T1-A (mm) [T1A]                               9.694                    5.730/14.095                 -23.558 
 
 
 
Lunghezza T1-B (mm) [T1B]                         7.233                       8.191/12.125                  -21.588 
Lunghezza T1-C (mm) [T1C]                         7.900                       7.524/4.401                    -13.864 
Lunghezza T1-D (mm) [T1D]                         3.790                     11.634/8.191                    -17.653 
Lunghezza T1-E (mm) [T1E]                         1.329                      14.095/6.221                   -15.684 
Diametro punto di contatto singolo B (mm) [d-B]   42.035   41.002/44.732            -126.028 
(mm) [d-B.e]   40.188   44.171/41.002              -123.585  
(mm) [d-B.i]   40.184   44.254/40.996                 -123.517  
Diametro punto di contatto singolo D (mm) [d-D]   40.188   44.207/41.002                 -123.553   
(mm) [d-D.e]   42.012   41.002/44.673               -126.028 
(mm) [d-D.i]   42.064   40.996/44.792                 -126.028 
Ricoprimento totale [Eps.G]      1.417                                1.334 
 
 
Sezione sinistra (viola) del Satellite (2) 
 
  KISSsoft Release   03/2013   
Nome :         Sez viola satellite 
  
 
1. GEOMETRIA DENTE 
 
 (Calcolo geometrico secondo DIN 3960:1987)  
 
Modulo normale (mm) [mn]                       2.0000 
Angolo di pressione normale (°) [alfn]                     20.0000 
Angolo d'elica sul diametro primitivo (°) [beta]                     0.0000 
N. di denti [z]                              20 
Larghezza dente (mm) [b]      12.00 
Elica                                                                                                        Dentatura diritta 
 
Utensile o profilo di riferimento della ruota 
 1 : 
Profilo di riferimento 1.40 / 0.39 / 1.0 ISO 53.2:1997 Profilo D 
 
Modulo trasversale (mm) [mt]      2.000 
Angolo di pressione sul dia. di riferimento (°) [alft]     20.000 
Fattore di spostamento del profilo [x]                            0.8660 
Spessore dente (arco) (per modulo) (per modulo) [sn*]                         2.2012 
Diametro primitivo (mm) [d]     40.000 
Diametro di base (mm) [db]     37.588 
Diametro cerchio di testa (mm) [da]     47.464 
Diametro cerchio di fondo (mm) [df]     37.864 
Diametro cerchio di forma piede (mm) [dFf]     39.010 
Addendum (mm) [ha=mn*(haP*+x)]      3.732 
Dedendum (mm) [hf=mn*(hfP*-x)]      1.068 
Angolo di rotolamento a dFa (°) [xsi_dFa.e/i]       44.179 /44.154 
Angolo di rotolamento a dFf (°) [xsi_dFf.e/i]        15.248 /14.880 
Altezza dente (mm) [H]      4.800 
No. denti di sostituzione [zn]     20.000 
Spessore dente normale sul cilindro di testa (mm)         [san]                          0.510 
Vano normale sul cilindro del piede (mm) [efn]      1.238 
Passo (mm) [pt]      6.283 
Passo base trasv. (mm) [pet]      5.904 
 
200 Ruote dentate
C.2 Verifica delle ruote
C.2.1 Verifica del Solare (1)
Con il software KissSoft si è impostato il calcolo per la verifica di un rotismo
epicicloidale. I parametri sono stati inseriti in modo tale da riprodurre le condizioni
reali sulla ruota “Solare(1)”. I risultati ottenuti per le altre ruote sono da ritenersi
non significativi.
 
 
 
 --------------------- Ruota 1 ------------------ Ruota 2 ----------------- Ruota 3 --- 
Durezza superficie                                                                                        HRC 60                       HRC 60                       HRC 60 
Limite di fatica piede del dente (N/mm²) [sigFlim]     430.00     430.00     430.00 
Limite di fatica pressione di Hertz (N/mm²) [sigHlim]    1500.00    1500.00    1500.00 
Resistenza alla rottura (N/mm²) [Rm]    1200.00    1200.00    1200.00 
Limite di snervamento (N/mm²) [sigs]     850.00     850.00     850.00 
Modulo di elasticità (N/mm²) [E]     206000     206000     206000 
Coefficiente di Poisson [ny]      0.300      0.300      0.300 
Valore medio della rugosità Ra, fianco del dente (µm)   [RAH]                        0.60                             0.60                              0.60 
Valore massimo della rugosità Rz, fianco (µm) [RZH]       4.80       4.80       4.80 
Valore massimo della rugosità Rz, piede (µm) [RZF]      20.00      20.00      20.00 
 
Tipo di lubrificazione Lubrificazione con grasso 
Tipo di grasso Grasso: Grafloscon C-SG 0 ULTRA 
Base lubrificante Base olio minerale 
Visc. cin. nomin. olio base a 40 Grad (mm²/s) [nu40]     680.00 
Visc. cin. nomin. olio base a 100 Grad (mm²/s) [nu100]      40.00 
FZG-Test A/8.3/90 passo [FZGtestA]         12 
Densità spec. a 15 gradi (kg/dm³) [roOil]      0.960 
Temperatura grasso (°C) [TS]     70.000 
 
 
Secondo DIN 3990: 1987 Metodo B (YF Metodo C): 
 
2. FATTORI D'INFLUSSO GENERALI 
 
 ------------------------- Ruota 1 ------------------ Ruota 2 ------------------ Ruota 3 --- 
Forza periferica nel dia. di rif. (N) [Ft]                                               137.176                      137.176 
Forza assiale (N) [Fa]                               0.0                                0.0        0.0 
Forza radiale (N) [Fr]                                                49.928                         49.928 
Forza normale (N) [Fnorm]      146.0      146.0      146.0 
Forza periferica sul cerchio di riferimento per mm (N/mm) 
 [w]                                                  11.43                            9.80 
Per informazione: Forze nel cerchio di funzionamento: 
Forza tangenziale nominale (N) [Ftw]                                             135.524                       132.218 
Forza assiale (N) [Fa]                                0.0                            0.0/ 0.0                           0.0 
Forza radiale (N) [Fr]                                                54.254                         61.875 
Velocità periferica del cerchio primitivo di riferimento. (m/sec) 
 [v]                                                                      4.89 
 
Valore rodaggio (µm) [yp]                                                 0.525                          0.525 
Valore rodaggio (µm) [yf]                                                  0.450                          0.450 
Fattore corpo ruota [CR]                                               1.000                          1.000 
Fattore correzione [CM]                                               0.800                           0.800 
Fattore profilo riferimento [CBS]                                              0.937                          0.937 
Coefficiente materiale [E/Est]                                            1.000                          1.000 
Rigidezza dente singola (N/mm/µm) [c']                                                   2.917                          3.305 
Rigidezza d'ingranamento (N/mm/µm) [cg]                                                 3.964                           4.577 
La formula per c' e cg con w*KA < 25 N/mm è troppo vaga! 
c', cg viene calcolato con w*KA = 25 N/mm. 
Massa ridotta (kg/mm) [mRed]                                           0.0015                        0.0056 
No. giri di risonanza (min-1) [nE1]                                              23656                          13669 
No. giri riferimento (-) [N]                                                  0.094                           0.171 
 Zona acritica 
 
Valore rodaggio (µm) [ya]                                              0.525      0.525 
Scostamento effetivo della linea fianco (µm) [Fby]       6.87       6.80 
da deformazione dell'albero (µm) [fsh*B1]       0.08       0.00 
 
 
 
Linea del fianco        0        0 
(0:senza, 1:bombato, 2:spoglia d'estremità, 3:correzione totale) 
da tolleranze di produzione (µm) [fma*B2]       8.00       8.00 
Ammontato di avviamento (run in) y.b (µm) [yb]       1.21       1.20 
 
Fattore dinamico [KV]       1.09       1.20 
Fattori larghezza    - Fianco [KHb]       1.88       2.06 
 - Piede dente [KFb]       1.55       1.65 
 - Grippaggio [KBb]       1.88       2.06 
 
Fattore trasv.         -     Fianco [KHa]       1.00       1.00 
 - Piede dente [KFa]       1.00       1.00 
 - Grippaggio [KBa]       1.00       1.00 
Fattore d'elica Grippaggio [Kbg]       1.00       1.00 
 
N. cicli di carico (in mio.) [NL]                            4000.0     1400.0     1400.0 
 
3. PORTATA PIEDE 
 --------------------- Ruota 1 ---------------- Ruota 2 ---------------- Ruota 3 --- 
Fattore profilo dente [YF]       2.78     2.70/ 2.70    1.09 
Fattore correzione tensione [YS]       1.56     1.57/ 1.57    2.51 
Braccio leva flessione (mm) [hF]       3.88     4.21/ 4.21    3.53 
Angolo di lavoro (°) [alfFen]      29.58    31.44/ 31.44  20.00 
Spessore piede dente (mm) [sFn]       3.94     4.12/ 4.12    6.25 
Raggio piede dente (mm) [roF]       1.13     1.14/ 1.14    0.76 
Fattore rapporto condotta [Yeps]       0.76                           0.75 
Fattore elica [Ybet]       1.00                           1.00 
Larghezza dente determinante (mm) [beff]      12.00    14.00/ 18.00  14.00 
Tensione nominale piede del dente (N/mm²) [sigF0]      18.78    15.73/ 12.04   9.97 
Tensione piede del dente (N/mm²) [sigF]      39.49    33.07/ 29.84  24.69 
Fattore supporto [YdrelT]                    0.992                    0.993/0.993                1.014 
Fattore superficie [YRrelT]                   0.957                         0.957                      0.957 
Fattore grandezza (piede dente) [YX]      1.000      1.000      1.000 
Fattore resistenza alla fatica limitata [YNT]      1.000      1.000      1.000 
Fattore di flessione alternata [YM]      1.000      0.700      1.000 
Fattore correzione tensione [Yst]                                                            2.00 
Yst*sigFlim (N/mm²) [sigFE]     860.00     860.00     860.00 
Tensione ammessa del piede del dente (N/mm²) [sigFP=sigFG/SFmin]    583.19   408.56/ 408.56 595.68 
Resistenza limite del piede del dente (N/mm²) [sigFG]     816.47   571.98/ 571.98 833.95 
Sicurezza nominale [SFmin]       1.40     1.40/ 1.40    1.40 
Fattore di sicurezza per tensione di fondo dente [SF=sigFG/sigF]      20.68    17.30/ 19.17   33.78 
Potenza trasmissibile (kW) [kWRating]      40.10    33.54/ 37.17   65.51 
 
4. SICUREZZA FIANCO 
 -------------------- Ruota 1 ---------------- Ruota 2 ----------------- Ruota 3 --- 
Fattore zona [ZH]       2.38                      2.20 
Fattore d'elasticità (N^.5/mm) [ZE]     189.81                   189.81 
Fattore rapporto condotta [Zeps]       0.92                     0.91 
Fattore inclinazione [Zbet]       1.00                     1.00 
Larghezza dente determinante (mm) [beff]      12.00                     14.00 
Pressione di contatto nominale (N/mm²) [sigH0]     309.17                    153.64 
Pressione di contatto sul dia. primitivo di funz. (N/mm²) 
 [sigHw]     493.87                    269.96 
Fattore ingranamento singolo [ZB,ZD]       1.02                   1.02/1.24                        1.00 
Pressione di contatto (N/mm²) [sigH]     505.43   502.41/ 335.75 269.96 
Coeff. lubrificante (con NL) [ZL]      1.094    1.094/ 1.094                     1.094 
Coeff. velocità (con NL) [ZV]      0.982    0.982/ 0.982                      0.982 
Coeff. rugosità (con NL) [ZR]      0.941    0.941/ 0.958                      0.958 
 
 
 
Coeff. accoppiamento materiale (con NL) [ZW]      1.000    1.000/ 1.000                     1.000 
Fattore resistenza alla fatica limitata [ZNT]      1.000      1.000      1.000 
Coeff. di grandezza (fianco) [ZX]      1.000      1.000      1.000 
Pressione di contatto consentita (N/mm²) [sigHP=sigHG/SHmin] 1516.11  1516.11/ 1544.39 1544.39 
Resistenza limite al pitting (N/mm²) [sigHG]                 1516.11  1516.11/ 1544.39 1544.39 
Sicurezza nominale [SHmin]       1.00     1.00/ 1.00                      1.00 
Sicurezza per pressione sul cerchio primitivo di funzionamento 
 [SHw]       3.07     3.07/ 5.72                      5.72 
Sicurezza per pressione ingranamento singolo [SHBD=sigHG/sigH] 3.00     3.02/ 4.60                      5.72 
(Sicurezza relativa al momento torcente nominale) 
 [(SHBD)^2]     9.00     9.11/ 21.16                    32.73 
Potenza trasmissibile (kW) [kWRating]      24.43    24.72/ 57.45                    88.86 
 
5. RESISTENZA AL GRIPPAGGIO 
 
Metodo di calcolo secondo DIN 3990:1987  
 
Il calcolo della resistenza al grippaggio non è previsto per i grassi.  
Il livello del test F2G  
[FZGtestA] per grassi è soltanto approssimativo.  
Il calcolo può servire solo come indicazione imprecisa! 
 
Fattore del lubrificante (per il tipo di lubrificazione)        [XS]                                                   1.200 
Fattore struttura relativo (Grippaggio) [XWrelT]      1.000                  1.000 
Coefficiente di contatto termico (N/mm/s^.5/K) [BM]     13.780                   13.780                13.780 
Spoglia di testa determinante (µm) [Ca]                        2.00                       2.00                    2.00 
Spoglia di testa ottimale (µm) [Ceff]       4.90       3.71 
Larghezza dente determinante (mm) [beff]     12.000     14.000 
Forza tangenziale/larghezza dente determinante (N/mm) 
 [wBt]     29.169     30.251 
Fattore angolo [Xalfbet]      1.004      1.051 
Criterio temperatura lampo 
Temperatura massa (°C) [theM-B]      72.28      71.01 
theM-B = theoil + XS*0.47*theflamax [theflamax]       4.04       1.79 
Temperatura di grippaggio (°C) [theS]     398.56     398.56 
Coordinata Gamma (luogo temperatura più alta) [Gamma]      0.620     -0.630 
(1) [Gamma.A]=-0.590 [Gamma.E]=0.515 
(2) [Gamma.A]=-0.630 [Gamma.E]=0.386 
Temperatura di contatto più alta. (°C) [theB]      76.32      72.81 
Fattore temp. istantanea (°K*N^-.75*s^.5*m^-.5*mm)    [XM]                                       50.058                50.058 
Fattore geometria [XB]      0.506      0.209 
Fattore di distribuzione del carico [XGam]      0.333      0.333 
Viscosità dinamica (mPa*s) [etaM]     106.63     112.66 
Coefficiente attrito [mym]      0.044      0.044 
Sicurezza nominale [SBmin]      2.000 
Fattore di sicurezza per grippaggio (temp. istantanea)  [SB]                                        51.935              116.649 
Criterio temperatura integrale 
Temperatura massa (°C) [theM-C]      72.42      70.32 
theM-C = theoil + XS*0.70*theflaint [theflaint]       2.88       0.38 
Temp. integrale di grippaggio (°C) [theSint]     398.56     398.56 
Fattore temp. istantanea (°K*N^-.75*s^.5*m^-.5*mm)    [XM]                                        50.058               50.058 
Fattore rapporto condotta [Xeps]      0.273      0.409 
Viscosità dinamica (mPa*s) [etaOil]     117.92     117.92 
Coefficiente attrito medio [mym]      0.039      0.028 
Fattore geometria [XBE]      0.506      0.056 
Fattore ingranamento [XQ]      1.000      0.965 
Fattore spoglia testa [XCa]      1.012      1.024 
Temperatura fianco integrale (°C) [theint]      76.75      70.89 
 
 
 
Sicurezza nominale [SSmin]      1.800 
Fattore di sicurezza per grippaggio (Int.-T.) [SSint]                                      5.19                    5.62 
Sicurezza per momento da trasferire (Int.-T.) [SSL]                                       48.69                368.97 
 
 
Secondo ISO 6336: 2006 Metodo B 
 
2. FATTORI D'INFLUSSO GENERALI 
 
 ------------------------- Ruota 1 ------------------ Ruota 2 ----------------- Ruota 3 --- 
Forza periferica nel dia. di rif. (N) [Ft]                                              137.176                     137.176 
Forza assiale (N) [Fa]        0.0        0.0        0.0 
Forza radiale (N) [Fr]                                               49.928                        49.928 
Forza normale (N) [Fnorm]      146.0      146.0      146.0 
Forza periferica sul cerchio di riferimento per mm (N/mm) 
 [w]                                                 11.43                           9.80 
Per informazione: Forze nel cerchio di funzionamento: 
Forza tangenziale nominale (N) [Ftw]    135.524    132.218 
Forza assiale (N) [Fa]        0.0     0.0/0.0                            0.0 
Forza radiale (N) [Fr]     54.254     61.875 
Velocità periferica del cerchio primitivo di riferimento. (m/sec) 
 [v]                                                              4.89 
Valore rodaggio (µm) [yp]      0.495      0.525 
Valore rodaggio (µm) [yf]      0.412      0.487 
Fattore corpo ruota [CR]      1.000      1.000 
Fattore correzione [CM]      0.800      0.800 
Fattore profilo riferimento [CBS]      0.937      0.937 
Coefficiente materiale [E/Est]      1.000      1.000 
Rigidezza dente singola (N/mm/µm) [c']      8.250      9.347 
Rigidezza d'ingranamento (N/mm/µm) [cgalf]     11.211     12.945 
Rigidezza d'ingranamento (N/mm/µm) [cgbet]      9.530     11.003 
La formula per c' e cg con w*KA < 25 N/mm è troppo vaga! 
c', cg viene calcolato con w*KA = 25 N/mm. 
Massa ridotta (kg/mm) [mRed]                                      0.0015                         0.0056 
No. giri di risonanza (min-1) [nE1]                                          39785                          22989 
No. giri riferimento (-) [N]                                              0.056                           0.101 
Zona acritica 
Valore rodaggio (µm) [ya]      0.495      0.525 
Scostamento effetivo della linea fianco (µm) [Fby]       4.10       4.64 
da deformazione dell'albero (µm) [fsh*B1]       0.13       0.03 
Linea del fianco        0        0 
(0:senza, 1:bombato, 2:spoglia d'estremità, 3:correzione totale) 
da tolleranze di produzione (µm) [fma*B2]       9.90      10.26 
Ammontato di avviamento (run in) y.b (µm) [yb]       0.72       0.82 
Fattore dinamico [KV=max(KV12,KV23)]       1.34 
 [KV12,KV23]       1.13       1.34 
Fattori larghezza    - Fianco [KHb]       2.02       2.31 
 - Piede dente [KFb]       1.63       1.79 
 - Grippaggio [KBb]       2.02       2.31 
Fattore trasv. - Fianco [KHa]       1.19       1.21 
 - Piede dente [KFa]       1.19       1.34 
 - Grippaggio [KBa]       1.19       1.34 
Fattore d'elica Grippaggio [Kbg]       1.00       1.00 
N. cicli di carico (in mio.) [NL]     4000.0     1400.0     1400.0 
 
 
 
 
 
 
3. PORTATA PIEDE 
 ----------------------- Ruota 1 ---------------- Ruota 2 ------------- Ruota 3 --- 
Fattore profilo dente [YF]       1.82     1.78/ 1.73    0.88 
Fattore correzione tensione [YS]       1.75     1.76/ 1.78    2.16 
Braccio leva flessione (mm) [hF]       2.38     2.58/ 2.48    2.77 
Angolo di lavoro (°) [alfFen]      21.37    22.82/ 22.20  24.14 
Spessore piede dente (mm) [sFn]       3.94     4.12/ 4.12    6.06 
Raggio piede dente (mm) [roF]       1.13     1.14/ 1.14    1.30 
Fattore rapporto condotta [Yeps]       1.00                           1.00 
Fattore elica [Ybet]       1.00                           1.00 
Fattore dentatura alta [YDT]       1.00                           1.00 
Fattore di corona dentata [YB]       1.00       1.00       1.00 
Larghezza dente determinante (mm) [beff]      12.00    14.00/ 18.00  14.00 
Tensione nominale piede del dente (N/mm²) [sigF0]      18.26    15.42/ 11.73   9.30 
Tensione piede del dente (N/mm²) [sigF]      59.20    49.98/ 47.20  37.41 
Fattore supporto [YdrelT]      0.992                      0.993/0.993                  0.998 
Fattore superficie [YRrelT]      0.957                             0.957                     0.957 
Fattore grandezza (piede dente) [YX]      1.000                            1.000                      1.000 
Fattore resistenza alla fatica limitata [YNT]      0.866                            0.884                      0.884 
Fattore di flessione alternata [YM]      1.000      0.700      1.000 
Fattore correzione tensione [Yst]                                                             2.00 
Yst*sigFlim (N/mm²) [sigFE]     860.00     860.00     860.00 
Tensione ammessa del piede del dente (N/mm²) [sigFP=sigFG/SFmin]    504.90   361.23/ 361.23 518.84 
Resistenza limite del piede del dente (N/mm²) [sigFG]     706.85   505.72/ 505.72 726.37 
Sicurezza nominale [SFmin]       1.40     1.40/ 1.40    1.40 
Fattore di sicurezza per tensione di fondo dente [SF=sigFG/sigF]      11.94    10.12/ 10.72   19.42 
Potenza trasmissibile (kW) [kWRating]      23.16    19.62/ 20.78   37.66 
 
4. SICUREZZA FIANCO 
 
 ---------------------- Ruota 1 --------------- Ruota 2 --------------- Ruota 3 --- 
Fattore zona [ZH]                                          2.38                         2.20 
Fattore d'elasticità (N^.5/mm) [ZE]                                        189.81                     189.81 
Fattore rapporto condotta [Zeps]                                       0.92                         0.91 
Fattore inclinazione [Zbet]                                       1.00                         1.00 
Larghezza dente determinante (mm) [beff]                                        12.00                       14.00 
Pressione di contatto nominale (N/mm²) [sigH0]                                    309.17                     153.64 
Pressione di contatto sul dia. primitivo di funz. (N/mm²) 
 [sigHw]                                    620.30                     332.05 
Fattore ingranamento singolo [ZB,ZD]                   1.02                        1.02/1.24                     1.00 
Pressione di contatto (N/mm²) [sigH]     634.82   631.02/ 412.97 332.05 
Coeff. lubrificante (con NL) [ZL]      1.094    1.094/ 1.094                   1.094 
Coeff. velocità (con NL) [ZV]      0.982    0.982/ 0.982                   0.982 
Coeff. rugosità (con NL) [ZR]      0.939    0.939/ 0.970                   0.970 
Coeff. accoppiamento materiale (con NL) [ZW]      1.000    1.000/ 1.000                  1.000 
Fattore resistenza alla fatica limitata [ZNT]      0.874      0.903                      0.903 
Coeff. di grandezza (fianco) [ZX]      1.000      1.000                       1.000 
Pressione di contatto consentita (N/mm²) [sigHP=sigHG/SHmin]   1322.81  1366.10/ 1411.68            1411.68 
Resistenza limite al pitting (N/mm²) [sigHG]    1322.81  1366.10/ 1411.68            1411.68 
Sicurezza nominale [SHmin]       1.00     1.00/ 1.00    1.00 
Sicurezza per pressione sul cerchio primitivo di funzionamento 
 [SHw]       2.13     2.20/ 4.25    4.25 
Sicurezza per pressione ingranamento singolo [SHBD=sigHG/sigH]    2.08     2.16/ 3.42    4.25 
(Sicurezza relativa al momento torcente nominale) 
 [(SHBD)^2]     4.34     4.69/ 11.69   18.07 
Potenza trasmissibile (kW) [kWRating]      11.79    12.72/ 31.73   49.07 
 
5. RESISTENZA AL GRIPPAGGIO 
 
 
 
 
Metodo di calcolo secondo ISO TR 13989:2000  
Il calcolo della resistenza al grippaggio non è previsto per i grassi.  
Il nivello del test F2G  
[FZGtestA] per grassi è soltanto approssimativo.  
Il calcolo può servire solo come indicazione imprecisa! 
 
Fattore del lubrificante (per il tipo di lubrificazione)        [XS]                                                           1.200 
Fattore di ingranamento multiplo [Xmp]        2.0        2.0 
Fattore struttura relativo (Grippaggio) [XWrelT]      1.000                           1.000 
Coefficiente di contatto termico (N/mm/s^.5/K) [BM]                          13.780                       13.780                      13.780 
Spoglia di testa determinante (µm) [Ca]                             2.00                          2.00       2.00 
Spoglia di testa ottimale (µm) [Ceff]       1.73                            1.31 
Ca come assunto in modo ottimale nel calcolo (0=no, 1=sì) 0 0/ 0 0 
Larghezza dente determinante (mm) [beff]     12.000                            14.000 
Forza tangenziale/larghezza dente determinante (N/mm) 
 [wBt]     46.015                             50.879 
Fattore angolo [Xalfbet]      1.004                             1.051 
 
Criterio temperatura lampo 
Fattore del lubrificante [XL]      0.788      0.788 
Temperatura massa (°C) [theMi]      75.17      71.20 
theM = theoil + XS*0.47*Xmp*theflm [theflm]       4.58       1.07 
Temperatura di grippaggio (°C) [theS]     335.25     335.25 
Coordinata Gamma (luogo temperatura più alta) [Gamma]      0.597     -0.630 
(1) [Gamma.A]=-0.590 [Gamma.E]=0.515 
(2) [Gamma.A]=-0.630 [Gamma.E]=0.386 
Temperatura di contatto più alta. (°C) [theB]      82.20      73.28 
Fattore temp. istantanea (°K*N^-.75*s^.5*m^-.5*mm) 
 [XM]     50.058     50.058 
Fattore di accesso [XJ]      1.000      1.000 
Fattore di distribuzione del carico [XGam]      0.354      0.333 
Viscosità dinamica (mPa*s) [etaM]     117.92     117.92 
Coefficiente attrito [mym]      0.046      0.036 
Sicurezza nominale [SBmin]      2.000 
Fattore di sicurezza per grippaggio (temp. istantanea)   [SB]                                        21.737               80.975 
Criterio temperatura integrale 
Fattore del lubrificante [XL]      1.000 
Temperatura massa (°C) [theM-C]      77.20      70.59 
theM-C = theoil + XS*0.70*theflaint [theflaint]       4.28       0.35 
Temp. integrale di grippaggio (°C) [theSint]     357.25     357.25 
Fattore temp. istantanea (°K*N^-.75*s^.5*m^-.5*mm) 
 [XM]     50.058     50.058 
Fattore di rodaggio (rodaggio completato) [XE]      1.000      1.000 
Fattore rapporto condotta [Xeps]      0.273      0.409 
Viscosità dinamica (mPa*s) [etaOil]     117.92     117.92 
Coefficiente attrito medio [mym]      0.062      0.035 
Fattore geometria [XBE]      0.506      0.056 
Fattore ingranamento [XQ]      1.000      1.400 
Fattore spoglia testa [XCa]      1.544      1.442 
Temperatura fianco integrale (°C) [theint]      83.62      71.12 
Sicurezza nominale [SSmin]      1.800 
Fattore di sicurezza per grippaggio (Int.-T.) [SSint]                                      4.27                   5.02 
Sicurezza per momento da trasferire (Int.-T.) [SSL]                                      21.09                  257.62 
 
C.2 Verifica delle ruote 207
C.2.2 Verifica della Corona Fissa (3)
Con il software KissSoft si è impostato il calcolo per la verifica di un rotismo
epicicloidale. I parametri sono stati inseriti in modo tale da riprodurre le condizioni
reali sulla ruota “Corona Fissa (3)”. I risultati ottenuti per le altre ruote sono da
ritenersi non significativi.
 
 
 
Tipo di lubrificazione Lubrificazione con grasso 
Tipo di grasso Grasso: Grafloscon C-SG 0 ULTRA 
Base lubrificante Base olio minerale 
Visc. cin. nomin. olio base a 40 Grad (mm²/s) [nu40]     680.00 
Visc. cin. nomin. olio base a 100 Grad (mm²/s) [nu100]      40.00 
FZG-Test A/8.3/90 passo             [FZGtestA]         12 
Densità spec. a 15 gradi (kg/dm³)             [roOil]      0.960 
Temperatura grasso (°C)             [TS]     70.000 
 
Secondo DIN 3990: 1987 Metodo B (YF Metodo C) 
 
2. FATTORI D'INFLUSSO GENERALI 
 
 ----------------------- Ruota 1 -------------- Ruota 2 ------------------ Ruota 3 --- 
Forza periferica nel dia. di rif. (N) [Ft]                                          3841.564                  3841.564 
Forza assiale (N) [Fa]                             0.0                           0.0                               0.0 
Forza radiale (N) [Fr]                                          1398.215                   1398.215 
Forza normale (N) [Fnorm]                   4088.1                      4088.1                          4088.1 
Forza periferica sul cerchio di riferimento per mm (N/mm) 
 [w]                                             320.13                       274.40 
Per informazione: Forze nel cerchio di funzionamento: 
Forza tangenziale nominale (N) [Ftw]                                        3795.280                   3702.712 
Forza radiale (N) [Fr]                                          1519.364                   1732.784 
Velocità periferica del cerchio primitivo di riferimento. (m/sec) 
 [v]                                                               4.89 
Valore rodaggio (µm) [yp]      0.525      0.525 
Valore rodaggio (µm) [yf]      0.450      0.450 
Fattore corpo ruota [CR]      1.000      1.000 
Fattore correzione [CM]      0.800      0.800 
Fattore profilo riferimento [CBS]      0.937      0.937 
Coefficiente materiale [E/Est]      1.000      1.000 
Rigidezza dente singola (N/mm/µm) [c']     11.622     13.276 
Rigidezza d'ingranamento (N/mm/µm) [cg]     15.771     18.156 
Massa ridotta (kg/mm) [mRed]                                     0.0014                         0.0057 
No. giri di risonanza (min-1) [nE1]                                        47472                          26870 
No. giri riferimento (-) [N]      0.047      0.087 
Zona acritica 
Valore rodaggio (µm) [ya]      0.525      0.525 
Planetari alloggiati su bullone fisso su entrambi i lati 
lpa (mm) =  48.10 b (mm) = 12.00 dsh (mm) =  20.00 
Scostamento effetivo della linea fianco (µm) [Fby]       8.58       6.80 
da deformazione dell'albero (µm) [fsh*B1]       2.10       0.00 
Linea del fianco        0        0 
(0:senza, 1:bombato, 2:spoglia d'estremità, 3:correzione totale) 
da tolleranze di produzione (µm) [fma*B2]       8.00       8.00 
Ammontato di avviamento (run in) y.b (µm) [yb]       1.51       1.20 
Fattore dinamico [KV]       1.02       1.03 
Fattori larghezza - Fianco [KHb]       1.17       1.17 
 - Piede dente [KFb]       1.11       1.12 
 - Grippaggio [KBb]       1.17       1.17 
Fattore trasv. - Fianco [KHa]       1.00       1.00 
 - Piede dente [KFa]       1.00       1.00 
 - Grippaggio [KBa]       1.00       1.00 
Fattore d'elica Grippaggio [Kbg]       1.00       1.00 
 
N. cicli di carico (in mio.) [NL]     4001.1                      1400.4                        1400.4 
 
 
 
 
 
3. PORTATA PIEDE 
 -------------------- Ruota 1 ----------------- Ruota 2 --------------- Ruota 3 --- 
Fattore profilo dente [YF]       2.89     2.60/ 2.60    1.05 
Fattore correzione tensione [YS]       1.53     1.60/ 1.60    2.55 
Braccio leva flessione (mm) [hF]       3.86     4.24/ 4.24    3.52 
Angolo di lavoro (°) [alfFen]      28.96    32.04/ 32.04  20.00 
Spessore piede dente (mm) [sFn]       3.86     4.20/ 4.20    6.34 
Raggio piede dente (mm) [roF]       1.18     1.09/ 1.09    0.76 
Fattore rapporto condotta [Yeps]       0.76                          0.75 
Fattore elica [Ybet]       1.00                          1.00 
Larghezza dente determinante (mm) [beff]      12.00    14.00/ 18.00  14.00 
Tensione nominale piede del dente (N/mm²) [sigF0]     536.81   433.14/ 334.76 276.34 
Tensione piede del dente (N/mm²) [sigF]     758.13   611.73/ 482.76 398.50 
Tensione piede dente consentita dalla ruota dentata di prova 
Fattore supporto [YdrelT]      0.991    0.994/ 0.994  1.014 
Fattore superficie [YRrelT]      0.957                            0.957                     0.957 
Fattore grandezza (piede dente) [YX]      1.000      1.000      1.000 
Fattore resistenza alla fatica limitata [YNT]      1.000      1.000      1.000 
Fattore di flessione alternata [YM]      1.000      0.700      1.000 
Fattore correzione tensione [Yst]                                                            2.00 
Yst*sigFlim (N/mm²) [sigFE]     860.00     860.00     860.00 
Tensione ammessa del piede del dente (N/mm²) [sigFP=sigFG/SFmin]    582.52   409.04/ 409.04 595.96 
Resistenza limite del piede del dente (N/mm²) [sigFG]     815.53   572.66/ 572.66 834.35 
Sicurezza nominale [SFmin]       1.40     1.40/ 1.40    1.40 
Fattore di sicurezza per tensione di fondo dente [SF=sigFG/sigF]       1.08     0.94/ 1.19    2.09 
Potenza trasmissibile (kW) [kWRating]      58.44    50.85/ 64.44  113.74 
 
4. SICUREZZA FIANCO 
 
 -------------------- Ruota 1 ---------------- Ruota 2 -------------- Ruota 3 --- 
Fattore zona [ZH]       2.38                   2.20 
Fattore d'elasticità (N^.5/mm) [ZE]     189.81                 189.81 
Fattore rapporto condotta [Zeps]       0.92                   0.91 
Fattore inclinazione [Zbet]       1.00                   1.00 
Larghezza dente determinante (mm) [beff]      12.00                  14.00 
Pressione di contatto nominale (N/mm²) [sigH0]    1636.97                 816.82 
Pressione di contatto sul dia. primitivo di funz. (N/mm²) 
 [sigHw]    1992.04                1005.27 
Fattore ingranamento singolo [ZB,ZD]                    1.03                       1.01/1.21                  1.00 
Pressione di contatto (N/mm²) [sigH]    2055.26  2015.47/ 1220.83         1005.27 
Coeff. lubrificante (con NL) [ZL]      1.094    1.094/ 1.094  1.094 
Coeff. velocità (con NL) [ZV]      0.982    0.982/ 0.982  0.982 
Coeff. rugosità (con NL) [ZR]      0.941    0.941/ 0.958  0.958 
Coeff. accoppiamento materiale (con NL) [ZW]      1.000    1.000/ 1.000  1.000 
Fattore resistenza alla fatica limitata [ZNT]      1.000      1.000                    1.000 
Coeff. di grandezza (fianco) [ZX]      1.000      1.000                     1.000 
Pressione di contatto consentita (N/mm²) [sigHP=sigHG/SHmin] 1516.12  1516.12/ 1544.41            1544.41 
Resistenza limite al pitting (N/mm²) [sigHG]    1516.12  1516.12/ 1544.41            1544.41 
Sicurezza nominale [SHmin]       1.00     1.00/ 1.00    1.00 
Sicurezza per pressione sul cerchio primitivo di funzionamento 
 [SHw]       0.76     0.76/ 1.54    1.54 
Sicurezza per pressione ingranamento singolo [SHBD=sigHG/sigH]    0.74     0.75/ 1.27    1.54 
(Sicurezza relativa al momento torcente nominale) 
 [(SHBD)^2]     0.54     0.57/ 1.60    2.36 
Potenza trasmissibile (kW) [kWRating]      41.39    43.04/ 121.71  179.51 
 
 
 
 
 
 
5. RESISTENZA AL GRIPPAGGIO 
 
Metodo di calcolo secondo DIN 3990:1987  
Il calcolo della resistenza al grippaggio non è previsto per i grassi.  
Il nivello del test F2G  
[FZGtestA] per grassi è soltanto approssimativo.  
Il calcolo può servire solo come indicazione imprecisa! 
 
Fattore del lubrificante (per il tipo di lubrificazione)         [XS]                                                   1.200 
Fattore struttura relativo (Grippaggio) [XWrelT]      1.000      1.000 
Coefficiente di contatto termico (N/mm/s^.5/K) [BM]     13.780                  13.780                      13.780 
Spoglia di testa determinante (µm) [Ca]                        2.00                       2.00                         2.00 
Spoglia di testa ottimale (µm) [Ceff]      34.43      25.84 
Larghezza dente determinante (mm) [beff]     12.000     14.000 
Forza tangenziale/larghezza dente determinante (N/mm) 
 [wBt]    474.070    415.613 
Fattore angolo [Xalfbet]      1.004      1.051 
Criterio temperatura lampo 
Temperatura massa (°C) [theM-B]     138.06      83.27 
theM-B = theoil + XS*0.47*theflamax [theflamax]     120.68      23.53 
Temperatura di grippaggio (°C) [theS]     398.56     398.56 
Coordinata Gamma (luogo temperatura più alta) [Gamma]      0.278     -0.587 
(1) [Gamma.A]=0.482 [Gamma.E]=-0.621 
(2) [Gamma.A]=0.413 [Gamma.E]=-0.587 
Temperatura di contatto più alta. (°C) [theB]     258.74     106.80 
Fattore temp. istantanea (°K*N^-.75*s^.5*m^-.5*mm)    [XM]                                       50.058               50.058 
Fattore geometria [XB]      0.200      0.184 
Fattore di distribuzione del carico [XGam]      1.000      0.333 
Viscosità dinamica (mPa*s) [etaM]      13.25      67.65 
Coefficiente attrito [mym]      0.135      0.091 
Sicurezza nominale [SBmin]                                               2.000 
Fattore di sicurezza per grippaggio (temp. istantanea)   [SB]                                        1.741                 8.926 
Criterio temperatura integrale 
Temperatura massa (°C) [theM-C]     110.86      74.02 
theM-C = theoil + XS*0.70*theflaint [theflaint]      48.64       4.78 
Temp. integrale di grippaggio (°C) [theSint]     398.56     398.56 
Fattore temp. istantanea (°K*N^-.75*s^.5*m^-.5*mm)    [XM]                                       50.058               50.058 
Fattore rapporto condotta [Xeps]      0.264      0.365 
Viscosità dinamica (mPa*s) [etaOil]     117.92     117.92 
Coefficiente attrito medio [mym]      0.077      0.053 
Fattore geometria [XBE]      0.543      0.059 
Fattore ingranamento [XQ]      1.000      1.000 
Fattore spoglia testa [XCa]      1.015      1.018 
Temperatura fianco integrale (°C) [theint]     183.81      81.19 
Sicurezza nominale [SSmin]      1.800 
Fattore di sicurezza per grippaggio (Int.-T.) [SSint]                                     2.17                    4.91 
Sicurezza per momento da trasferire (Int.-T.) [SSL]                                       2.89                   29.35 
 
 
Secondo ISO 6336: 2006 Metodo B: 
 
2. FATTORI D'INFLUSSO GENERALI 
 
 ------------------ Ruota 1 ------------------- Ruota 2------------------ Ruota 3 --- 
Forza periferica nel dia. di rif. (N) [Ft]   3841.564   3841.564 
Forza assiale (N) [Fa]                        0.0                                0.0                              0.0 
Forza radiale (N) [Fr]   1398.215   1398.215 
 
 
 
Forza normale (N) [Fnorm]     4088.1     4088.1     4088.1 
Forza periferica sul cerchio di riferimento per mm (N/mm) 
 [w]     320.13     274.40 
Per informazione: Forze nel cerchio di funzionamento: 
Forza tangenziale nominale (N) [Ftw]   3795.280   3702.712 
Forza assiale (N) [Fa]                             0.0                            0.0/0.0                            0.0 
Forza radiale (N) [Fr]   1519.364   1732.784 
Velocità periferica del cerchio primitivo di riferimento. (m/sec) 
 [v]                                                                  4.89 
Valore rodaggio (µm) [yp]      0.495      0.525 
Valore rodaggio (µm) [yf]      0.412      0.487 
Fattore corpo ruota [CR]      1.000      1.000 
Fattore correzione [CM]      0.800      0.800 
Fattore profilo riferimento [CBS]      0.937      0.937 
Coefficiente materiale [E/Est]      1.000      1.000 
Rigidezza dente singola (N/mm/µm) [c']     11.622     13.276 
Rigidezza d'ingranamento (N/mm/µm) [cgalf]     15.771     18.156 
Rigidezza d'ingranamento (N/mm/µm) [cgbet]     13.405     15.432 
Massa ridotta (kg/mm) [mRed]                                     0.0014                          0.0057 
No. giri di risonanza (min-1) [nE1]                                        47472                           26870 
No. giri riferimento (-) [N]      0.047      0.087 
 Zona acritica 
Valore rodaggio (µm) [ya]      0.495      0.525 
Planetari alloggiati su bullone fisso su entrambi i lati 
lpa (mm) =48.10    b (mm) =12.00       dsh (mm) =20.00 
Scostamento effetivo della linea fianco (µm) [Fby]       2.98       3.95 
da deformazione dell'albero (µm) [fsh*B1]       2.78       0.64 
Linea del fianco        0        0 
(0:senza, 1:bombato, 2:spoglia d'estremità, 3:correzione totale) 
da tolleranze di produzione (µm) [fma*B2]       9.90      10.26 
Ammontato di avviamento (run in) y.b (µm) [yb]       0.53       0.70 
Fattore dinamico [KV=max(KV12,KV23)]       1.03 
 [KV12,KV23]       1.02       1.03 
Fattori larghezza - Fianco [KHb]       1.05       1.07 
 - Piede dente [KFb]       1.03       1.05 
 - Grippaggio [KBb]       1.05       1.07 
Fattore trasv. - Fianco [KHa]       1.00       1.00 
 - Piede dente [KFa]       1.00       1.00 
 - Grippaggio [KBa]       1.00       1.00 
Fattore d'elica Grippaggio [Kbg]       1.00       1.00 
N. cicli di carico (in mio.) [NL]     4001.1     1400.4     1400.4 
 
3. PORTATA PIEDE 
 ---------------------- Ruota 1 ---------------- Ruota 2 -------------- Ruota 3 --- 
Fattore profilo dente [YF]       1.93     1.70/ 1.68    0.88 
Fattore correzione tensione [YS]       1.70     1.82/ 1.82    2.14 
Braccio leva flessione (mm) [hF]       2.41     2.56/ 2.52    2.81 
Angolo di lavoro (°) [alfFen]      20.80    23.47/ 23.22  24.34 
Spessore piede dente (mm) [sFn]       3.86     4.20/ 4.20    6.10 
Raggio piede dente (mm) [roF]       1.18     1.09/ 1.09    1.32 
Fattore rapporto condotta [Yeps]       1.00                           1.00 
Fattore elica [Ybet]       1.00                           1.00 
Fattore dentatura alta [YDT]       1.00                           1.00 
Fattore di corona dentata [YB]       1.00       1.00       1.00 
Larghezza dente determinante (mm) [beff]      12.00    14.00/ 18.00  14.00 
Tensione nominale piede del dente (N/mm²) [sigF0]     524.33   423.53/ 326.44 257.66 
Tensione piede del dente (N/mm²) [sigF]     700.85   566.11/ 443.23 349.84 
Tensione piede dente consentita dalla ruota dentata di prova 
 
 
 
Fattore supporto [YdrelT]      0.991    0.994/ 0.994  0.998 
Fattore superficie [YRrelT]      0.957                          0.957                       0.957 
Fattore grandezza (piede dente) [YX]      1.000      1.000      1.000 
Fattore resistenza alla fatica limitata [YNT]      0.866      0.884      0.884 
Fattore di flessione alternata [YM]      1.000      0.700      1.000 
Fattore correzione tensione [Yst]                                                             2.00 
Yst*sigFlim (N/mm²) [sigFE]     860.00     860.00     860.00 
Tensione ammessa del piede del dente (N/mm²) [sigFP=sigFG/SFmin]    504.32   361.65/ 361.65 518.65 
Resistenza limite del piede del dente (N/mm²) [sigFG]     706.04   506.31/ 506.31 726.11 
Sicurezza nominale [SFmin]       1.40     1.40/ 1.40    1.40 
Fattore di sicurezza per tensione di fondo dente [SF=sigFG/sigF]       1.01     0.89/ 1.14    2.08 
Potenza trasmissibile (kW) [kWRating]      54.73    48.59/ 62.06  112.75 
 
4. SICUREZZA FIANCO 
 -------------------- Ruota 1 --------------- Ruota 2 --------------- Ruota 3 --- 
Fattore zona [ZH]       2.38       2.20 
Fattore d'elasticità (N^.5/mm) [ZE]     189.81     189.81 
Fattore rapporto condotta [Zeps]       0.92       0.91 
Fattore inclinazione [Zbet]       1.00       1.00 
Larghezza dente determinante (mm) [beff]      12.00      14.00 
Pressione di contatto nominale (N/mm²) [sigH0]    1636.97     816.82 
Pressione di contatto sul dia. primitivo di funz. (N/mm²) 
 [sigHw]    1906.83     962.17 
Fattore ingranamento singolo [ZB,ZD]                   1.03                       1.01/1.21                    1.00 
Pressione di contatto (N/mm²) [sigH]    1967.34  1929.26/ 1168.48          962.17 
Coeff. lubrificante (con NL) [ZL]      1.094    1.094/ 1.094  1.094 
Coeff. velocità (con NL) [ZV]      0.982    0.982/ 0.982  0.982 
Coeff. rugosità (con NL) [ZR]      0.939    0.939/ 0.970  0.970 
Coeff. accoppiamento materiale (con NL) [ZW]      1.000    1.000/ 1.000  1.000 
Fattore resistenza alla fatica limitata [ZNT]      0.874                         0.903                      0.903 
Coeff. di grandezza (fianco) [ZX]      1.000                         1.000                      1.000 
Pressione di contatto consentita (N/mm²) [sigHP=sigHG/SHmin]   1322.81  1366.10/ 1411.67          1411.67 
Resistenza limite al pitting (N/mm²) [sigHG]    1322.81  1366.10/ 1411.67          1411.67 
Sicurezza nominale [SHmin]       1.00     1.00/ 1.00    1.00 
Sicurezza per pressione sul cerchio primitivo di funzionamento 
 [SHw]       0.69     0.72/ 1.47    1.47 
Sicurezza per pressione ingranamento singolo [SHBD=sigHG/sigH]  0.67     0.71/ 1.21    1.47 
(Sicurezza relativa al momento torcente nominale) 
 [(SHBD)^2]     0.45     0.50/ 1.46                     2.15 
Potenza trasmissibile (kW) [kWRating]      34.38    38.13/ 111.01               163.72 
 
5. RESISTENZA AL GRIPPAGGIO 
 
Metodo di calcolo secondo ISO TR 13989:2000  
Il calcolo della resistenza al grippaggio non è previsto per i grassi.  
Il nivello del test F2G  
[FZGtestA] per grassi è soltanto approssimativo.  
Il calcolo può servire solo come indicazione imprecisa! 
 
Fattore del lubrificante (per il tipo di lubrificazione)         [XS]                                                            1.200 
Fattore di ingranamento multiplo [Xmp]        2.0                              2.0 
Fattore struttura relativo (Grippaggio) [XWrelT]                                   1.000                          1.000 
Coefficiente di contatto termico (N/mm/s^.5/K) [BM]                         13.780                      13.780     13.780 
Spoglia di testa determinante (µm) [Ca]       2.00       2.00                          2.00 
Spoglia di testa ottimale (µm) [Ceff]                                          34.43                         25.84 
Larghezza dente determinante (mm) [beff]                                          12.000                       14.000 
Forza tangenziale/larghezza dente determinante (N/mm) 
 [wBt]                                          434.380                     380.739 
C.2 Verifica delle ruote 213
C.2.3 Verifica della Corona Mobile(4)
Con il software KissSoft si è impostato il calcolo per la verifica di un rotismo
epicicloidale.
I parametri sono stati inseriti in modo tale da riprodurre le condizioni reali sulla
ruota “Corona Uscita (4)”, indicata nel documento con il numero “3”.
I risultati ottenuti per le altre ruote sono da ritenersi non significativi.
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 -------------------- Ruota 1 ------------ Ruota 2 -------------- Ruota 3 --- 
N. di planetari [p] (1)    3 (1) 
Potenza (kW) [P]       2.72 
N. di giri (1/min) [n]                         3000.9                  2334.0                        37.0      
N. giri portasatelliti (1/min) [nSteg]      778.0 
Momento torcente (Nm) [T]                          233.4                     0.0                           700.1 
Momento torsione Portasatellite (Nm) [TSteg]                                             933.500 
Fattore d'applicazione [KA]                                                    1.25 
Fattore distribuzione potenza [Kgam]                                                1.00 
Vita utile richiesta [H]                                                    6000.00 
Ruota conduttrice (+) / condotta (-)                                                                   -                         +/-                               + 
 
1. GEOMETRIA DENTE E MATERIALE 
 --------------------- Ruota 1 -------------- Ruota 2 --------------- Ruota 3 --- 
Interasse (mm) [a]                                                         41.500 
Modulo normale (mm) [mn]                                                      2.0000 
Angolo di pressione normale (°) [alfn]                                                    20.0000 
Angolo d'elica sul diametro primitivo (°) [beta]                                                    0.0000 
N. di denti [z]                              21                           20                             -63 
Larghezza dente (mm) [b]                           12.00      36.00      14.00 
Elica                                                                                                                                      Dentatura diritta 
Offset in larghezza (mm) [bv]      12.00      -8.00 
Gli assi dei planetari possono essere disposti con un passo regolare.:                                        120° 
Qualità della dentatura [Q-DIN3961:1978]          6          6          6 
                                                                               [Q-ISO1328:1995]          6          6          6 
Materiale 
Ruota 1: 20 MnCr 5, Acciaio da cementazione, cementato 
 ISO 6336-5 Imagine 9/10 (MQ), Resistenza nucleo >=25HRC Jominy J=12mm<HRC28 
Ruota 2: 20 MnCr 5, Acciaio da cementazione, cementato 
 ISO 6336-5 Imagine 9/10 (MQ), Resistenza nucleo >=25HRC Jominy J=12mm<HRC28 
Ruota 3: 20 MnCr 5, Acciaio da cementazione, cementato 
 ISO 6336-5 Imagine 9/10 (MQ), Resistenza nucleo >=25HRC Jominy J=12mm<HRC28 
 --------------------- Ruota 1 ------------------ Ruota 2 ----------------- Ruota 3 --- 
Durezza superficie                                                                                        HRC 60                       HRC 60                       HRC 60 
Limite di fatica piede del dente (N/mm²) [sigFlim]     430.00     430.00     430.00 
Limite di fatica pressione di Hertz (N/mm²) [sigHlim]    1500.00    1500.00    1500.00 
Resistenza alla rottura (N/mm²) [Rm]    1200.00    1200.00    1200.00 
Limite di snervamento (N/mm²) [sigs]     850.00     850.00     850.00 
Modulo di elasticità (N/mm²) [E]     206000     206000     206000 
Coefficiente di Poisson [ny]      0.300      0.300      0.300 
Valore medio della rugosità Ra, fianco del dente (µm) 
 [RAH]       0.60       0.60       0.60 
Valore massimo della rugosità Rz, fianco (µm) [RZH]       4.80       4.80       4.80 
Valore massimo della rugosità Rz, piede (µm) [RZF]      20.00      20.00      20.00 
 
Tipo di lubrificazione Lubrificazione con grasso 
Tipo di grasso Grasso: Grafloscon C-SG 0 ULTRA 
Base lubrificante Base olio minerale 
Visc. cin. nomin. olio base a 40 Grad (mm²/s) [nu40]     680.00 
Visc. cin. nomin. olio base a 100 Grad (mm²/s) [nu100]      40.00 
FZG-Test A/8.3/90 passo             [FZGtestA]         12 
Densità spec. a 15 gradi (kg/dm³)             [roOil]      0.960 
Temperatura grasso (°C)             [TS]     70.000 
 
 
 
 
Secondo DIN 3990: 1987 Metodo B (YF Metodo C): 
 
2. FATTORI D'INFLUSSO GENERALI 
 ----------------- Ruota 1 ------------------- Ruota 2 --------------------- Ruota 3 --- 
Forza periferica nel dia. di rif. (N) [Ft]                                        3704.365                     3704.365 
Forza assiale (N) [Fa]                       0.0                                0.0                                   0.0 
Forza radiale (N) [Fr]                                        1348.279                    1348.279 
Forza normale (N) [Fnorm]              3942.1                          3942.1                             3942.1 
Forza periferica sul cerchio di riferimento per mm (N/mm) 
 [w]                                           308.70                        264.60 
Per informazione: Forze nel cerchio di funzionamento: 
Forza tangenziale nominale (N) [Ftw]                                      3659.734                    3838.258 
Forza assiale (N) [Fa]                        0.0                            0.0/0.0                                0.0 
Forza radiale (N) [Fr]                                        1465.101                      898.862 
Velocità periferica del cerchio primitivo di riferimento. (m/sec) 
 [v]                                                              4.89 
Valore rodaggio (µm) [yp]      0.525      0.600 
Valore rodaggio (µm) [yf]      0.450      0.450 
Fattore corpo ruota [CR]      1.000      1.000 
Fattore correzione [CM]      0.800      0.800 
Fattore profilo riferimento [CBS]      0.937      0.937 
Coefficiente materiale [E/Est]      1.000      1.000 
Rigidezza dente singola (N/mm/µm) [c']     11.246     15.145 
Rigidezza d'ingranamento (N/mm/µm) [cg]     14.990     20.328 
Massa ridotta (kg/mm) [mRed]                                      0.0013                        0.0065 
No. giri di risonanza (min-1) [nE1]                                         47921                         26673 
No. giri riferimento (-) [N]      0.046      0.088 
 Zona acritica 
Valore rodaggio (µm) [ya]      0.525      0.600 
Planetari alloggiati su bullone fisso su entrambi i lati 
lpa (mm) =46.80     b (mm) =12.00    dsh (mm) = 20.00 
Scostamento effetivo della linea fianco (µm) [Fby]       8.52       6.80 
da deformazione dell'albero (µm) [fsh*B1]       2.02       0.00 
Linea del fianco        0        0 
(0:senza, 1:bombato, 2:spoglia d'estremità, 3:correzione totale) 
da tolleranze di produzione (µm) [fma*B2]       8.00       8.00 
Ammontato di avviamento (run in) y.b (µm) [yb]       1.50       1.20 
Fattore dinamico [KV]       1.02       1.04 
Fattori larghezza - Fianco [KHb]       1.16       1.20 
 - Piede dente [KFb]       1.11       1.14 
 - Grippaggio [KBb]       1.16       1.20 
Fattore trasv. - Fianco [KHa]       1.00       1.00 
 - Piede dente [KFa]       1.00       1.00 
 - Grippaggio [KBa]       1.00       1.00 
Fattore d'elica Grippaggio [Kbg]       1.00       1.00 
N. cicli di carico (in mio.) [NL]     2400.7      840.3      800.2 
 
3. PORTATA PIEDE 
 ----------------------- Ruota 1 --------------- Ruota 2 --------------- Ruota 3 --- 
Fattore profilo dente [YF]       3.63     2.23/ 2.23    2.11 
Fattore correzione tensione [YS]       1.39     1.75/ 1.75    1.95 
Braccio leva flessione (mm) [hF]       3.77     4.38/ 4.38    3.82 
Angolo di lavoro (°) [alfFen]      25.72    34.86/ 34.86  20.00 
Spessore piede dente (mm) [sFn]       3.46     4.54/ 4.54    4.66 
Raggio piede dente (mm) [roF]       1.44     0.90/ 0.90    0.76 
Fattore rapporto condotta [Yeps]       0.77                           0.76 
Fattore elica [Ybet]       1.00                           1.00 
Larghezza dente determinante (mm) [beff]      12.00    14.00/ 18.00  14.00 
 
 
 
Tensione nominale piede del dente (N/mm²) [sigF0]     597.22   396.18/ 306.35 416.52 
Tensione piede del dente (N/mm²) [sigF]     841.55   558.26/ 450.29 612.23 
Tensione piede dente consentita dalla ruota dentata di prova 
Fattore supporto [YdrelT]      0.986    1.000/ 1.000  1.005 
Fattore superficie [YRrelT]      0.957                          0.957                       0.957 
Fattore grandezza (piede dente) [YX]      1.000      1.000      1.000 
Fattore resistenza alla fatica limitata [YNT]      1.000      1.000      1.000 
Fattore di flessione alternata [YM]      1.000      0.700      1.000 
Fattore correzione tensione [Yst]                                                             2.00 
Yst*sigFlim (N/mm²) [sigFE]     860.00     860.00     860.00 
Tensione ammessa del piede del dente (N/mm²) [sigFP=sigFG/SFmin]    579.50   411.48/ 411.48 590.72 
Resistenza limite del piede del dente (N/mm²) [sigFG]     811.29   576.08/ 576.08 827.01 
Sicurezza nominale [SFmin]       1.40     1.40/ 1.40    1.40 
Fattore di sicurezza per tensione di fondo dente [SF=sigFG/sigF]       0.96     1.03/ 1.28    1.35 
Potenza trasmissibile (kW) [kWRating]       1.87     2.00/ 2.48    2.62 
 
4. SICUREZZA FIANCO 
 ------------------- Ruota 1 ------------------ Ruota 2 -------------- Ruota 3 --- 
Fattore zona [ZH]                                         2.38                          3.11 
Fattore d'elasticità (N^.5/mm) [ZE]                                       189.81                      189.81 
Fattore rapporto condotta [Zeps]                                     0.92                           0.92 
Fattore inclinazione [Zbet]                                      1.00                           1.00 
Larghezza dente determinante (mm) [beff]                                       12.00                        14.00 
Pressione di contatto nominale (N/mm²) [sigH0]                                 1617.71                     1154.97 
Pressione di contatto sul dia. primitivo di funz.(N/mm²) [sigHw]                                  1965.45                     1440.41 
Fattore ingranamento singolo [ZB,ZD]                   1.10                      1.00/1.00                     1.00 
Pressione di contatto (N/mm²) [sigH]    2166.19  1965.45/ 1440.41         1440.41 
Coeff. lubrificante (con NL) [ZL]      1.094    1.094/ 1.094  1.094 
Coeff. velocità (con NL) [ZV]      0.982    0.982/ 0.982  0.982 
Coeff. rugosità (con NL) [ZR]      0.941    0.941/ 0.957  0.957 
Coeff. accoppiamento materiale (con NL) [ZW]      1.000    1.000/ 1.000  1.000 
Fattore resistenza alla fatica limitata [ZNT]      1.000      1.000                    1.000 
Coeff. di grandezza (fianco) [ZX]      1.000      1.000                    1.000 
Pressione di contatto consentita (N/mm²) [sigHP=sigHG/SHmin] 1516.12  1516.12/ 1542.94           1542.94 
Resistenza limite al pitting (N/mm²) [sigHG]                 1516.12  1516.12/ 1542.94            1542.94 
Sicurezza nominale [SHmin]       1.00     1.00/ 1.00    1.00 
Sicurezza per pressione sul cerchio primitivo di funzionamento 
 [SHw]       0.77     0.77/ 1.07    1.07 
Sicurezza per pressione ingranamento singolo [SHBD=sigHG/sigH]    0.70     0.77/ 1.07    1.07 
(Sicurezza relativa al momento torcente nominale) 
 [(SHBD)^2]     0.49     0.60/ 1.15    1.15 
Potenza trasmissibile (kW) [kWRating]       1.33     1.62/ 3.12    3.12 
 
5. RESISTENZA AL GRIPPAGGIO 
 
Metodo di calcolo secondo DIN 3990:1987  
Il calcolo della resistenza al grippaggio non è previsto per i grassi.  
Il nivello del test F2G  
[FZGtestA] per grassi è soltanto approssimativo.  
Il calcolo può servire solo come indicazione imprecisa! 
 
Fattore del lubrificante (per il tipo di lubrificazione)        [XS]                                                             1.200 
Fattore struttura relativo (Grippaggio) [XWrelT]      1.000                              1.000 
Coefficiente di contatto termico (N/mm/s^.5/K) [BM]                          13.780                      13.780     13.780 
Spoglia di testa determinante (µm) [Ca]                             2.00                           2.00                       2.00 
Spoglia di testa ottimale (µm) [Ceff]      34.31      21.84 
Larghezza dente determinante (mm) [beff]     12.000     14.000 
Forza tangenziale/larghezza dente determinante (N/mm) 
 
 
 
 [wBt]    455.674    411.549 
Fattore angolo [Xalfbet]      1.004      0.868 
 
Criterio temperatura lampo 
Temperatura massa (°C) [theM-B]     239.20      85.23 
theM-B = theoil + XS*0.47*theflamax [theflamax]     302.41      27.00 
Temperatura di grippaggio (°C) [theS]     398.56     398.56 
Coordinata Gamma (luogo temperatura più alta) [Gamma]      0.457      1.473 
(1) [Gamma.A]=0.313 [Gamma.E]=-0.766 
(2) [Gamma.A]=2.085 [Gamma.E]=0.132 
Temperatura di contatto più alta. (°C) [theB]     541.61     112.23 
Fattore temp. istantanea (°K*N^-.75*s^.5*m^-.5*mm)    [XM]                                      50.058                50.058 
Fattore geometria [XB]      0.345      0.147 
Fattore di distribuzione del carico [XGam]      1.000      1.000 
Viscosità dinamica (mPa*s) [etaM]       2.85      62.31 
Coefficiente attrito [mym]      0.203      0.053 
Sicurezza nominale [SBmin]                                               2.000 
Fattore di sicurezza per grippaggio (temp. istantanea)  [SB]                                         0.697                 7.779 
Criterio temperatura integrale 
Temperatura massa (°C) [theM-C]     126.31      90.40 
theM-C = theoil + XS*0.70*theflaint [theflaint]      67.03      24.28 
Temp. integrale di grippaggio (°C) [theSint]     398.56     398.56 
Fattore temp. istantanea (°K*N^-.75*s^.5*m^-.5*mm)    [XM]                                       50.058               50.058 
Fattore rapporto condotta [Xeps]      0.272      0.372 
Viscosità dinamica (mPa*s) [etaOil]     117.92     117.92 
Coefficiente attrito medio [mym]      0.077      0.074 
Fattore geometria [XBE]      0.770      0.174 
Fattore ingranamento [XQ]      1.000      0.600 
Fattore spoglia testa [XCa]      1.034      1.139 
Temperatura fianco integrale (°C) [theint]     226.86     126.82 
Sicurezza nominale [SSmin]      1.800 
Fattore di sicurezza per grippaggio (Int.-T.) [SSint]                                     1.76                    3.14 
Sicurezza per momento da trasferire (Int.-T.) [SSL]                                       2.09                    5.78 
 
 
Secondo ISO 6336: 2006 Metodo B: 
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2. FATTORI D'INFLUSSO GENERALI 
 ----------------- Ruota 1 ------------------- Ruota 2 ----------------- Ruota 3 --- 
Forza periferica nel dia. di rif. (N) [Ft]   3704.365   3704.365 
Forza assiale (N) [Fa]                       0.0                                0.0                             0.0 
Forza radiale (N) [Fr]   1348.279   1348.279 
Forza normale (N) [Fnorm]              3942.1                          3942.1                       3942.1 
Forza periferica sul cerchio di riferimento per mm (N/mm) 
 [w]                                        308.70                         264.60 
Per informazione: Forze nel cerchio di funzionamento: 
Forza tangenziale nominale (N) [Ftw]   3659.734   3838.258 
Forza assiale (N) [Fa]                        0.0                             0.0/0.0                         0.0 
Forza radiale (N) [Fr]   1465.101    898.862 
Velocità periferica del cerchio primitivo di riferimento. (m/sec) 
 [v]                                                              4.89 
Valore rodaggio (µm) [yp]                                        0.495                            0.600 
Valore rodaggio (µm) [yf]                                         0.412                            0.563 
Fattore corpo ruota [CR]                                      1.000                            1.000 
Fattore correzione [CM]                                      0.800                            0.800 
 
 
 
Fattore profilo riferimento [CBS]      0.937      0.937 
Coefficiente materiale [E/Est]      1.000      1.000 
Rigidezza dente singola (N/mm/µm) [c']     11.246     15.145 
Rigidezza d'ingranamento (N/mm/µm) [cgalf]     14.990     20.328 
Rigidezza d'ingranamento (N/mm/µm) [cgbet]     12.741     17.279 
Massa ridotta (kg/mm) [mRed]                                     0.0013                         0.0065 
No. giri di risonanza (min-1) [nE1]                                         47921                          26673 
No. giri riferimento (-) [N]                                              0.046                          0.088 
 Zona acritica 
Valore rodaggio (µm) [ya]      0.495      0.600 
Planetari alloggiati su bullone fisso su entrambi i lati 
lpa (mm) =46.80     b (mm) =12.00       dsh (mm) = 20.00 
Scostamento effetivo della linea fianco (µm) [Fby]       2.98       4.00 
da deformazione dell'albero (µm) [fsh*B1]       2.67       0.60 
Linea del fianco        0        0 
(0:senza, 1:bombato, 2:spoglia d'estremità, 3:correzione totale) 
da tolleranze di produzione (µm) [fma*B2]       9.90      10.63 
Ammontato di avviamento (run in) y.b (µm) [yb]       0.53       0.71 
Fattore dinamico [KV=max(KV12,KV23)]       1.04 
 [KV12,KV23]       1.02       1.04 
Fattori larghezza - Fianco [KHb]       1.05       1.09 
 - Piede dente [KFb]       1.03       1.06 
 - Grippaggio [KBb]       1.05       1.09 
Fattore trasv. - Fianco [KHa]       1.00       1.00 
 - Piede dente [KFa]       1.00       1.00 
 - Grippaggio [KBa]       1.00       1.00 
Fattore d'elica Grippaggio [Kbg]       1.00       1.00 
N. cicli di carico (in mio.) [NL]     2400.7      840.3      800.2 
 
3. PORTATA PIEDE 
 ----------------------- Ruota 1 --------------- Ruota 2 --------------- Ruota 3 --- 
Fattore profilo dente [YF]       2.67     1.41/ 1.39    1.34 
Fattore correzione tensione [YS]       1.46     2.07/ 2.08    2.04 
Braccio leva flessione (mm) [hF]       2.63     2.55/ 2.51    3.41 
Angolo di lavoro (°) [alfFen]      18.11    26.87/ 26.65  17.14 
Spessore piede dente (mm) [sFn]       3.46     4.54/ 4.54    5.57 
Raggio piede dente (mm) [roF]       1.44     0.90/ 0.90    1.06 
Fattore rapporto condotta [Yeps]       1.00                           1.00 
Fattore elica [Ybet]       1.00                           1.00 
Fattore dentatura alta [YDT]       1.00                           1.00 
Fattore di corona dentata [YB]       1.00       1.00       1.00 
Larghezza dente determinante (mm) [beff]      12.00    14.00/ 18.00  14.00 
Tensione nominale piede del dente (N/mm²) [sigF0]     600.85   385.82/ 297.48 361.74 
Tensione piede del dente (N/mm²) [sigF]     807.21   518.33/ 409.14 497.52 
Tensione piede dente consentita dalla ruota dentata di prova 
Fattore supporto [YdrelT]      0.986    1.000/ 1.000  1.001 
Fattore superficie [YRrelT]      0.957                             0.957                    0.957 
Fattore grandezza (piede dente) [YX]      1.000      1.000      1.000 
Fattore resistenza alla fatica limitata [YNT]      0.875      0.893      0.894 
Fattore di flessione alternata [YM]      1.000      0.700      1.000 
Fattore correzione tensione [Yst]                                                            2.00 
Yst*sigFlim (N/mm²) [sigFE]     860.00     860.00     860.00 
Tensione ammessa del piede del dente (N/mm²) [sigFP=sigFG/SFmin]    506.86   367.55/ 367.55 526.06 
Resistenza limite del piede del dente (N/mm²) [sigFG]     709.60   514.57/ 514.57 736.48 
Sicurezza nominale [SFmin]       1.40     1.40/ 1.40    1.40 
Fattore di sicurezza per tensione di fondo dente [SF=sigFG/sigF]       0.88     0.99/ 1.26    1.48 
Potenza trasmissibile (kW) [kWRating]       1.71     1.93/ 2.44    2.87 
 
 
 
 
4. SICUREZZA FIANCO 
 ------------------ Ruota 1 ------------------ Ruota 2 ---------------- Ruota 3 --- 
Fattore zona [ZH]       2.38       3.11 
Fattore d'elasticità (N^.5/mm) [ZE]     189.81     189.81 
Fattore rapporto condotta [Zeps]       0.92       0.92 
Fattore inclinazione [Zbet]       1.00       1.00 
Larghezza dente determinante (mm) [beff]      12.00      14.00 
Pressione di contatto nominale (N/mm²) [sigH0]    1617.71    1154.97 
Pressione di contatto sul dia. primitivo di funz. (N/mm²) 
 [sigHw]    1889.17    1371.84 
Fattore ingranamento singolo [ZB,ZD]                   1.10                      1.00/1.00                      1.00 
Pressione di contatto (N/mm²) [sigH]    2082.12  1889.17/ 1371.84           1371.84 
Coeff. lubrificante (con NL) [ZL]      1.094    1.094/ 1.094                   1.094 
Coeff. velocità (con NL) [ZV]      0.982    0.982/ 0.982                    0.982 
Coeff. rugosità (con NL) [ZR]      0.939    0.939/ 0.952                    0.952 
Coeff. accoppiamento materiale (con NL) [ZW]      1.000    1.000/ 1.000                    1.000 
Fattore resistenza alla fatica limitata [ZNT]      0.888      0.917                        0.918 
Coeff. di grandezza (fianco) [ZX]      1.000      1.000                        1.000 
Pressione di contatto consentita (N/mm²) [sigHP=sigHG/SHmin] 1343.70  1387.68/ 1406.86 1408.96 
Resistenza limite al pitting (N/mm²) [sigHG]    1343.70  1387.68/ 1406.86 1408.96 
Sicurezza nominale [SHmin]       1.00     1.00/ 1.00    1.00 
Sicurezza per pressione sul cerchio primitivo di funzionamento 
 [SHw]       0.71     0.73/ 1.03    1.03 
Sicurezza per pressione ingranamento singolo [SHBD=sigHG/sigH]    0.65     0.73/ 1.03    1.03 
(Sicurezza relativa al momento torcente nominale) 
 [(SHBD)^2]     0.42     0.54/ 1.05    1.05 
Potenza trasmissibile (kW) [kWRating]       1.13     1.47/ 2.86    2.86 
 
5. RESISTENZA AL GRIPPAGGIO 
 
Metodo di calcolo secondo ISO TR 13989:2000  
Il calcolo della resistenza al grippaggio non è previsto per i grassi.  
Il nivello del test F2G  
[FZGtestA] per grassi è soltanto approssimativo.  
Il calcolo può servire solo come indicazione imprecisa! 
 
Fattore del lubrificante (per il tipo di lubrificazione)         [XS]                                                           1.200 
Fattore di ingranamento multiplo [Xmp]        2.0        2.0 
Fattore struttura relativo (Grippaggio) [XWrelT]      1.000                           1.000 
Coefficiente di contatto termico (N/mm/s^.5/K) [BM]                          13.780                      13.780     13.780 
Spoglia di testa determinante (µm) [Ca]                             2.00                          2.00                       2.00 
Spoglia di testa ottimale (µm) [Ceff]                                       34.31                          21.84 
Larghezza dente determinante (mm) [beff]                                       12.000                       14.000 
Forza tangenziale/larghezza dente determinante (N/mm) 
 [wBt]                                       420.993                     373.295 
((1)Kbg =   1.000, wBt*Kbg = 420.993) 
((2)Kbg =   1.000, wBt*Kbg = 373.295) 
Fattore angolo [Xalfbet]      1.004                            0.868 
Criterio temperatura lampo 
Fattore del lubrificante [XL]      0.788                             0.788 
Temperatura massa (°C) [theMi]     124.00                            103.47 
theM = theoil + XS*0.47*Xmp*theflm [theflm]      47.88                             29.68 
Temperatura di grippaggio (°C) [theS]     335.25                            335.25 
Coordinata Gamma (luogo temperatura più alta) [Gamma]      0.450                             1.454 
(1) [Gamma.A]=0.313 [Gamma.E]=-0.766 
(2) [Gamma.A]=2.085 [Gamma.E]=0.132 
Temperatura di contatto più alta. (°C) [theB]     216.81                            154.87 
Fattore temp. istantanea (°K*N^-.75*s^.5*m^-.5*mm)    [XM]                                     50.058                            50.058 
220 Ruote dentate
C.2.4 Verifica del Satellite (2)
Con il software KissSoft si è impostato il calcolo per la verifica di un rotismo
epicicloidale.
Data l’impossibilità di effettuare con il programma l’accoppiamento contempo-
raneo del satellite con entrambe le due corone, la ruota dentata in oggetto è stata
analizzata divisa nelle due parti: “Satellite SX” accoppiato alla Corona Fissa (3) e
“Satellite DX” accoppiato alla Corona Uscita (4). Si prenderà poi il coefficiente di
sicurezza minore tra i due casi.
 
 
 
Verifica della ruota “Satellite DX” 
  KISSsoft Release   03/2013   
Nome :         Verifica SatelliteDX-Corona3 fisso 
  
 
 ------------- RUOTA 1 ----------------- RUOTA 2 -- 
Potenza (kW) [P]                                             18.776 
N. di giri (1/min) [n]     2334.0      778.0 
Momento torcente (Nm) [T]                              76.8                             230.5 
Fattore d'applicazione [KA]       1.25 
Vita utile richiesta [H]                                           10000.00 
Ruota conduttrice (+) / condotta (-)                                                                      +                                   - 
 
1. GEOMETRIA DENTE E MATERIALE 
 ------- RUOTA 1 --------- RUOTA 2 -- 
Interasse (mm) [a]                                              -41.500 
Modulo normale (mm) [mn]                                            2.0000 
Angolo di pressione normale (°) [alfn]                                          20.0000 
Angolo d'elica sul diametro primitivo (°)            [beta]                                         0.0000 
N. di denti [z]                                      20                        -60 
Larghezza dente (mm) [b]                                  18.00      14.00 
Elica                                                                                                              Dentatura diritta 
Qualità della dentatura [Q-DIN 3961:1978]      6      6 
 [Q-ISO 1328:1995]      6      6 
Materiale 
Ruota 1: 20 MnCr 5, Acciaio da cementazione, cementato 
 ISO 6336-5 Imagine 9/10 (MQ), Resistenza nucleo >=25HRC Jominy J=12mm<HRC28 
Ruota 2: 20 MnCr 5, Acciaio da cementazione, cementato 
 ISO 6336-5 Imagine 9/10 (MQ), Resistenza nucleo >=25HRC Jominy J=12mm<HRC28 
 
                                                                                                          ------- RUOTA 1 ---------------- RUOTA 2 -- 
Durezza superficie                                                                                        HRC 60                       HRC 60 
Limite di fatica piede del dente (N/mm²) [sigFlim]     430.00     430.00 
Limite di fatica pressione di Hertz (N/mm²) [sigHlim]    1500.00    1500.00 
Resistenza alla rottura (N/mm²) [Rm]    1200.00    1200.00 
Limite di snervamento (N/mm²) [Rp]     850.00     850.00 
Modulo di elasticità (N/mm²) [E]     206000     206000 
Coefficiente di Poisson [ny]      0.300      0.300 
Valore medio della rugosità Ra, fianco del dente (µm)   [RAH]                        0.60                             0.60 
Valore massimo della rugosità Rz, fianco (µm) [RZH]                        4.80                             4.80 
Valore massimo della rugosità Rz, piede (µm) [RZF]      20.00      20.00 
 
Tipo di lubrificazione Lubrificazione con grasso 
Tipo di grasso Grasso: Grafloscon C-SG 0 ULTRA 
Base lubrificante Base olio minerale 
Visc. cin. nomin. olio base a 40 Grad (mm²/s) [nu40]     680.00 
Visc. cin. nomin. olio base a 100 Grad (mm²/s) [nu100]      40.00 
FZG-Test A/8.3/90 passo             [FZGtestA]         12 
Densità spec. a 15 gradi (kg/dm³)             [roOil]      0.960 
Temperatura grasso (°C)             [TS]     70.000 
 
 
Secondo DIN 3990: 1987 Metodo B (YF Metodo C) 
 
2. FATTORI D'INFLUSSO GENERALI 
 
 
 
 
 ----------- RUOTA 1 -------------------- RUOTA 2 -- 
Forza periferica nel dia. di rif. (N) [Ft]     3841.0 
Forza assiale (N) [Fa]        0.0 
Forza radiale (N) [Fr]     1398.0 
Forza normale (N) [Fnorm]     4087.5 
Forza periferica sul cerchio di riferimento per mm (N/mm) 
 [w]     274.36 
Per informazione: Forze nel cerchio di funzionamento: 
Forza tangenziale nominale (N) [Ftw]     3702.2 
Forza assiale (N) [Faw]        0.0 
Forza radiale (N) [Frw]     1732.5 
Velocità periferica del cerchio primitivo di riferimento. (m/sec) 
 [v]       4.89 
Valore rodaggio (µm) [yp]        0.5 
Valore rodaggio (µm) [yf]        0.4 
Fattore correzione [CM]      0.800 
Fattore corpo ruota [CR]      1.000 
Fattore profilo riferimento [CBS]      0.937 
Coefficiente materiale [E/Est]      1.000 
Rigidezza dente singola (N/mm/µm) [c']     13.276 
Rigidezza d'ingranamento (N/mm/µm) [cg]     18.794 
Massa ridotta (kg/mm) [mRed]    0.00585 
No. giri di risonanza (min-1) [nE1]                                        27055 
No. giri riferimento (-) [N]      0.086 
 Zona acritica 
Valore rodaggio (µm) [ya]                                             0.5 
Distanza supporto dell'albero del pignone (mm)             [l]                                             36.000 
Distanza s dell'albero del pignone (mm) [s]      3.600 
Diametro esterno albero del pignone (mm) [dsh]     18.000 
Carico secondo figura 6.8, DIN 3990-1:1987 [-]                                                4 
(0:6.8a, 1:6.8b, 2:6.8c, 3:6.8d, 4:6.8e) 
Fattore K' secondo figura 6.8, DIN 3990-1:1987 [K']                                            -1.00 
Senza effetto supporto 
Scostamento effetivo della linea fianco (µm) [Fby]       3.40 
da deformazione dell'albero (µm) [fsh*B1]       1.57 
 Dente senza correzione dell'elica 
 Posizione impronta di contatto: favorevole 
da tolleranze di produzione (µm) [fma*B2]       8.00 
Scostamento linea del fianco, teorico (µm) [Fbx]       4.00 
Valore rodaggio (µm) [yb]       0.60 
Fattore dinamico [KV]      1.032 
Fattori larghezza - Fianco [KHb]      1.090 
 - Piede dente [KFb]      1.062 
 - Grippaggio [KBb]      1.090 
Fattore trasv. - Fianco [KHa]      1.000 
 - Piede dente [KFa]      1.000 
 - Grippaggio [KBa]      1.000 
Fattore d'elica Grippaggio [Kbg]      1.000 
N. cicli di carico (in mio.) [NL]   1400.400                         466.800 
 
3. PORTATA PIEDE 
 -------------- RUOTA 1 --------------- RUOTA 2 ------------ 
Fattore profilo dente [YF]       2.75       1.05 
Fattore correzione tensione [YS]       1.58       2.55 
Angolo di lavoro (°) [alfFen]      33.19      20.00 
Braccio leva flessione (mm) [hF]       4.53       3.52 
Spessore piede dente (mm) [sFn]       4.20       6.34 
Raggio piede dente (mm) [roF]       1.09       0.76 
 
 
 
Fattore rapporto condotta [Yeps]      0.733 
Fattore elica [Ybet]      1.000 
Larghezza dente determinante (mm) [beff]      18.00      14.00 
Tensione nominale piede del dente (N/mm²) [sigF0]     338.32     268.68 
Tensione piede del dente (N/mm²) [sigF]     463.25     367.89 
Tensione piede dente consentita dalla ruota dentata di prova 
Fattore supporto [YdrelT]      0.994      1.014 
Fattore superficie [YRrelT]      0.957      0.957 
Fattore grandezza (piede dente) [YX]      1.000      1.000 
Fattore resistenza alla fatica limitata [YNT]      1.000      1.000 
 [YdrelT*YRrelT*YX*YNT]      0.951      0.970 
Fattore di flessione alternata [YM]      1.000      1.000 
Fattore correzione tensione [Yst]       2.00 
Yst*sigFlim (N/mm²) [sigFE]     860.00     860.00 
Tensione ammessa del piede del dente (N/mm²) [sigFP=sigFG/SFmin]    584.35     595.96 
Resistenza limite del piede del dente (N/mm²) [sigFG]     818.08     834.35 
Sicurezza nominale [SFmin]       1.40       1.40 
Fattore di sicurezza per tensione di fondo dente [SF=sigFG/sigF]       1.77       2.27 
Potenza trasmissibile (kW) [kWRating]      23.68      30.42 
 
4. SICUREZZA FIANCO 
 ----------- RUOTA 1 ----------------- RUOTA 2 -- 
Fattore zona [ZH]      2.200 
Fattore d'elasticità (N^.5/mm) [ZE]    189.812 
Fattore rapporto condotta [Zeps]      0.903 
Fattore inclinazione [Zbet]      1.000 
Larghezza dente determinante (mm) [beff]      14.00 
Pressione di contatto nominale (N/mm²) [sigH0]     806.26 
Pressione di contatto sul dia. primitivo di funz. (N/mm²) 
 [sigHw]     955.98 
Fattore ingranamento singolo [ZB,ZD]                    1.17                           1.00 
Pressione di contatto (N/mm²) [sigH]    1119.93     955.98 
Coeff. lubrificante (con NL) [ZL]      1.094      1.094 
Coeff. velocità (con NL) [ZV]      0.982      0.982 
Coeff. rugosità (con NL) [ZR]      0.958      0.958 
Coeff. accoppiamento materiale (con NL) [ZW]      1.000      1.000 
Fattore resistenza alla fatica limitata [ZNT]      1.000      1.000 
 [ZL*ZV*ZR*ZNT]     1.030      1.030 
Coeff. di grandezza (fianco) [ZX]      1.000      1.000 
Pressione di contatto consentita (N/mm²) [sigHP=sigHG/SHmin]   1544.41    1544.41 
Resistenza limite al pitting (N/mm²) [sigHG]    1544.41    1544.41 
Sicurezza nominale [SHmin]       1.00       1.00 
Sicurezza per pressione sul cerchio primitivo di funzionamento 
 [SHw]       1.62       1.62 
Sicurezza per pressione ingranamento singolo [SHBD=sigHG/sigH]  1.38       1.62 
(Sicurezza relativa al momento torcente nominale)        [(SHBD)^2]                1.90                            2.61 
Potenza trasmissibile (kW) [kWRating]      35.71      49.00 
 
Secondo ISO 6336: 2006 Metodo B 
 
2. FATTORI D'INFLUSSO GENERALI 
 ------------- RUOTA 1 ------------------ RUOTA 2 -- 
Forza periferica nel dia. di rif. (N) [Ft]     3841.0 
Forza assiale (N) [Fa]                                               0.0 
Forza radiale (N) [Fr]     1398.0 
Forza normale (N) [Fnorm]     4087.5 
Forza periferica sul cerchio di riferimento per mm (N/mm) 
 [w]                                              274.36 
 
 
 
Per informazione: Forze nel cerchio di funzionamento: 
Forza tangenziale nominale (N) [Ftw]     3702.2 
Forza assiale (N) [Faw]                                            0.0 
Forza radiale (N) [Frw]     1732.5 
Velocità periferica del cerchio primitivo di riferimento. (m/sec) 
 [v]       4.89 
Valore rodaggio (µm) [yp]        0.5 
Valore rodaggio (µm) [yf]        0.5 
Fattore correzione [CM]      0.800 
Fattore corpo ruota [CR]      1.000 
Fattore profilo riferimento [CBS]      0.937 
Coefficiente materiale [E/Est]      1.000 
Rigidezza dente singola (N/mm/µm) [c']     13.276 
Rigidezza d'ingranamento (N/mm/µm) [cgalf]     18.794 
Rigidezza d'ingranamento (N/mm/µm) [cgbet]     15.975 
Massa ridotta (kg/mm) [mRed]    0.00585 
No. giri di risonanza (min-1) [nE1]      27055 
No. giri riferimento (-) [N]      0.086 
 Zona acritica 
Valore rodaggio (µm) [ya]        0.5 
Distanza supporto dell'albero del pignone (mm)             [l]                                             36.000 
Distanza dell'albero del pignone (mm) [s]      3.600 
Diametro esterno albero del pignone (mm) [dsh]     18.000 
Carico secondo figura 13, ISO 6336-1:2006 [-]                                                   4 
 0:a), 1:b), 2:c), 3:d), 4:e) 
Fattore K' secondo figura 13, ISO 6336-1:2006 [K']                                             -1.00 
Senza effetto supporto 
Scostamento effetivo della linea fianco (µm) [Fby]       3.19 
da deformazione dell'albero (µm) [fsh*B1]       1.57 
 Dente senza correzione dell'elica 
 Posizione impronta di contatto: favorevole 
da tolleranze di produzione (µm) [fma*B2]      10.26 
Scostamento linea del fianco, teorico (µm) [Fbx]       3.75 
Valore rodaggio (µm) [yb]       0.56 
Fattore dinamico [KV]      1.034 
Fattori larghezza - Fianco [KHb]      1.072 
 - Piede dente [KFb]      1.049 
 - Grippaggio [KBb]      1.072 
Fattore trasv. - Fianco [KHa]      1.000 
 - Piede dente [KFa]      1.000 
 - Grippaggio [KBa]      1.000 
Fattore d'elica Grippaggio [Kbg]      1.000 
N. cicli di carico (in mio.) [NL]   1400.400                         466.800 
 
3. PORTATA PIEDE 
 ------------- RUOTA 1 ---------------- RUOTA 2 -------------- 
Fattore profilo dente [YF]       1.68       0.81 
Fattore correzione tensione [YS]       1.82       2.20 
Angolo di lavoro (°) [alfFen]      23.22      24.72 
Braccio leva flessione (mm) [hF]       2.52       2.62 
Spessore piede dente (mm) [sFn]       4.20       6.10 
Raggio piede dente (mm) [roF]       1.09       1.32 
Fattore rapporto condotta [Yeps]      1.000 
Fattore elica [Ybet]      1.000 
Fattore dentatura alta [YDT]      1.000 
Fattore di corona dentata [YB]      1.000      1.000 
Larghezza dente determinante (mm) [beff]      18.00      14.00 
Tensione nominale piede del dente (N/mm²) [sigF0]     326.40     245.71 
 
 
 
Tensione piede del dente (N/mm²) [sigF]     442.52     333.13 
Tensione piede dente consentita dalla ruota dentata di prova 
Fattore supporto [YdrelT]      0.994      0.998 
Fattore superficie [YRrelT]      0.957      0.957 
Fattore grandezza (piede dente) [YX]      1.000      1.000 
Fattore resistenza alla fatica limitata [YNT]      0.884      0.904 
 [YdrelT*YRrelT*YX*YNT]      0.841      0.863 
Fattore di flessione alternata [YM]      1.000      1.000 
Fattore correzione tensione [Yst]       2.00 
Yst*sigFlim (N/mm²) [sigFE]     860.00     860.00 
Tensione ammessa del piede del dente (N/mm²) [sigFP=sigFG/SFmin]    516.65     530.19 
Resistenza limite del piede del dente (N/mm²) [sigFG]     723.31     742.27 
Sicurezza nominale [SFmin]       1.40       1.40 
Fattore di sicurezza per tensione di fondo dente [SF=sigFG/sigF]       1.63       2.23 
Potenza trasmissibile (kW) [kWRating]      21.92      29.88 
 
4. SICUREZZA FIANCO 
 ------------- RUOTA 1 --------------- RUOTA 2 --------- 
Fattore zona [ZH]      2.200 
Fattore d'elasticità (N^.5/mm) [ZE]    189.812 
Fattore rapporto condotta [Zeps]      0.903 
Fattore inclinazione [Zbet]      1.000 
Larghezza dente determinante (mm) [beff]      14.00 
Pressione di contatto nominale (N/mm²) [sigH0]     806.26 
Pressione di contatto sul dia. primitivo di funz. (N/mm²) 
 [sigHw]     948.78 
Fattore ingranamento singolo [ZB,ZD]                   1.17                             1.00 
Pressione di contatto (N/mm²) [sigH]    1111.51     948.78 
Coeff. lubrificante (con NL) [ZL]      1.094      1.094 
Coeff. velocità (con NL) [ZV]      0.982      0.982 
Coeff. rugosità (con NL) [ZR]      0.970      0.970 
Coeff. accoppiamento materiale (con NL) [ZW]      1.000      1.000 
Fattore resistenza alla fatica limitata [ZNT]      0.903      0.934 
 [ZL*ZV*ZR*ZNT]     0.941      0.973 
Coeff. di grandezza (fianco) [ZX]      1.000      1.000 
Pressione di contatto consentita (N/mm²) [sigHP=sigHG/SHmin]   1411.67    1460.05 
Resistenza limite al pitting (N/mm²) [sigHG]                  1411.67    1460.05 
Sicurezza nominale [SHmin]                     1.00                           1.00 
Sicurezza per pressione sul cerchio primitivo di funzionamento 
 [SHw]       1.49       1.54 
Sicurezza per pressione ingranamento singolo [SHBD=sigHG/sigH]  1.27       1.54 
(Sicurezza relativa al momento torcente nominale)        [(SHBD)^2]               1.61                              2.37 
Potenza trasmissibile (kW) [kWRating]      30.29      44.46 
 
Verifica della ruota “Satellite SX” 
  KISSsoft Release   03/2013   
Nome :         Verifica SatelliteSX-Corona4 fisso 
  
 ------------- RUOTA 1 ---------------- RUOTA 2 -- 
Potenza (kW) [P]                                             18.756 
N. di giri (1/min) [n]     2333.3      740.7 
Momento torcente (Nm) [T]                               76.8                            241.8 
Fattore d'applicazione [KA]       1.25 
Vita utile richiesta [H]                                            10000.00 
Ruota conduttrice (+) / condotta (-)                                                                     +                                     - 
 
 
 
 
1. GEOMETRIA DENTE E MATERIALE 
                                                                                              ------- RUOTA 1 --------------- RUOTA 2 -- 
Interasse (mm) [a]                                            -41.500 
Modulo normale (mm) [mn]                                          2.0000 
Angolo di pressione normale (°) [alfn]                                         20.0000 
Angolo d'elica sul diametro primitivo (°)            [beta]                                        0.0000 
N. di denti [z]                                20                               -63 
Larghezza dente (mm) [b]      18.00      14.00 
Elica                                                                                                              Dentatura diritta 
Qualità della dentatura [Q-DIN 3961:1978]      6      6 
 [Q-ISO 1328:1995]      6      6 
Materiale 
Ruota 1: 20 MnCr 5, Acciaio da cementazione, cementato 
 ISO 6336-5 Imagine 9/10 (MQ), Resistenza nucleo >=25HRC Jominy J=12mm<HRC28 
Ruota 2: 20 MnCr 5, Acciaio da cementazione, cementato 
 ISO 6336-5 Imagine 9/10 (MQ), Resistenza nucleo >=25HRC Jominy J=12mm<HRC28 
 
                                                                                                           ------- RUOTA 1 --------------- RUOTA 2 -- 
Durezza superficie                                                                                       HRC 60                        HRC 60 
Limite di fatica piede del dente (N/mm²) [sigFlim]     430.00     430.00 
Limite di fatica pressione di Hertz (N/mm²) [sigHlim]    1500.00    1500.00 
Resistenza alla rottura (N/mm²) [Rm]    1200.00    1200.00 
Limite di snervamento (N/mm²) [Rp]     850.00     850.00 
Modulo di elasticità (N/mm²) [E]     206000     206000 
Coefficiente di Poisson [ny]      0.300      0.300 
Valore medio della rugosità Ra, fianco del dente (µm)   [RAH]                        0.60                            0.60 
Valore massimo della rugosità Rz, fianco (µm) [RZH]       4.80                            4.80 
Valore massimo della rugosità Rz, piede (µm) [RZF]      20.00      20.00 
 
Tipo di lubrificazione Lubrificazione con grasso 
Tipo di grasso Grasso: Grafloscon C-SG 0 ULTRA 
Base lubrificante Base olio minerale 
Visc. cin. nomin. olio base a 40 Grad (mm²/s) [nu40]     680.00 
Visc. cin. nomin. olio base a 100 Grad (mm²/s) [nu100]      40.00 
FZG-Test A/8.3/90 passo             [FZGtestA]         12 
Densità spec. a 15 gradi (kg/dm³)             [roOil]      0.960 
Temperatura grasso (°C)             [TS]     70.000 
 
2. FATTORI D'INFLUSSO GENERALI 
 ----------- RUOTA 1 ------------------- RUOTA 2 ---------- 
Forza periferica nel dia. di rif. (N) [Ft]     3838.0 
Forza assiale (N) [Fa]        0.0 
Forza radiale (N) [Fr]     1396.9 
Forza normale (N) [Fnorm]     4084.3 
Forza periferica sul cerchio di riferimento per mm (N/mm) 
 [w]     274.14 
Per informazione: Forze nel cerchio di funzionamento: 
Forza tangenziale nominale (N) [Ftw]     3976.7 
Forza assiale (N) [Faw]        0.0 
Forza radiale (N) [Frw]      931.3 
Velocità periferica del cerchio primitivo di riferimento. (m/sec) 
 [v]       4.89 
Valore rodaggio (µm) [yp]        0.6 
Valore rodaggio (µm) [yf]        0.4 
Fattore correzione [CM]      0.800 
Fattore corpo ruota [CR]      1.000 
Fattore profilo riferimento [CBS]      0.937 
Coefficiente materiale [E/Est]      1.000 
 
 
 
Rigidezza dente singola (N/mm/µm) [c']     15.145 
Rigidezza d'ingranamento (N/mm/µm) [cg]     21.051 
Massa ridotta (kg/mm) [mRed]    0.00665 
No. giri di risonanza (min-1) [nE1]                                        26855 
No. giri riferimento (-) [N]      0.087 
 Zona acritica 
Valore rodaggio (µm) [ya]                                             0.6 
Distanza supporto dell'albero del pignone (mm)             [l]                                             36.000 
Distanza s dell'albero del pignone (mm) [s]      3.600 
Diametro esterno albero del pignone (mm) [dsh]     18.000 
Carico secondo figura 6.8, DIN 3990-1:1987 [-]                                                  4 
(0:6.8a, 1:6.8b, 2:6.8c, 3:6.8d, 4:6.8e) 
Fattore K' secondo figura 6.8, DIN 3990-1:1987 [K']                                            -1.00 
Senza effetto supporto 
Scostamento effetivo della linea fianco (µm) [Fby]       3.40 
da deformazione dell'albero (µm) [fsh*B1]       1.57 
 Dente senza correzione dell'elica 
 Posizione impronta di contatto: favorevole 
da tolleranze di produzione (µm) [fma*B2]       8.00 
Scostamento linea del fianco, teorico (µm) [Fbx]       4.00 
Valore rodaggio (µm) [yb]       0.60 
Fattore dinamico [KV]      1.035 
Fattori larghezza - Fianco [KHb]      1.101 
 - Piede dente [KFb]      1.069 
 - Grippaggio [KBb]      1.101 
Fattore trasv. - Fianco [KHa]      1.000 
 - Piede dente [KFa]      1.000 
 - Grippaggio [KBa]      1.000 
Fattore d'elica Grippaggio [Kbg]      1.000 
N. cicli di carico (in mio.) [NL]   1400.000                          444.445 
 
 
Secondo DIN 3990: 1987 Metodo B (YF Metodo C) 
 
3. PORTATA PIEDE 
 
Calcolo dei fattori forma dente secondo metodo: C 
 Coeff. forma dente calcolato con spostamento del profilo di fabbricazione 
 xE.e 
 ------- RUOTA 1 --------- RUOTA 2 -- 
Fattore profilo dente [YF]       2.36       2.11 
Fattore correzione tensione [YS]       1.71       1.95 
Angolo di lavoro (°) [alfFen]      36.01      20.00 
Braccio leva flessione (mm) [hF]       4.71       3.82 
Spessore piede dente (mm) [sFn]       4.54       4.66 
Raggio piede dente (mm) [roF]       0.90       0.76 
Fattore rapporto condotta [Yeps]      0.743 
Fattore elica [Ybet]      1.000 
Larghezza dente determinante (mm) [beff]      18.00      14.00 
Tensione nominale piede del dente (N/mm²) [sigF0]     320.55     419.39 
Tensione piede del dente (N/mm²) [sigF]     443.08     579.70 
 
Tensione piede dente consentita dalla ruota dentata di prova 
Fattore supporto [YdrelT]      1.000      1.005 
Fattore superficie [YRrelT]      0.957      0.957 
Fattore grandezza (piede dente) [YX]      1.000      1.000 
Fattore resistenza alla fatica limitata [YNT]      1.000      1.000 
 [YdrelT*YRrelT*YX*YNT]      0.957      0.962 
 
 
 
Fattore di flessione alternata [YM]      1.000      1.000 
Fattore correzione tensione [Yst]       2.00 
Yst*sigFlim (N/mm²) [sigFE]     860.00     860.00 
Tensione ammessa del piede del dente (N/mm²) [sigFP=sigFG/SFmin]    587.83     590.72 
Resistenza limite del piede del dente (N/mm²) [sigFG]     822.96     827.01 
Sicurezza nominale [SFmin]       1.40       1.40 
Fattore di sicurezza per tensione di fondo dente [SF=sigFG/sigF]       1.86       1.43 
Potenza trasmissibile (kW) [kWRating]      24.88      19.11 
 
4. SICUREZZA FIANCO 
 ----------- RUOTA 1 --------------- RUOTA 2 -- 
Fattore zona [ZH]      3.110 
Fattore d'elasticità (N^.5/mm) [ZE]    189.812 
Fattore rapporto condotta [Zeps]      0.909 
Fattore inclinazione [Zbet]      1.000 
Larghezza dente determinante (mm) [beff]      14.00 
Pressione di contatto nominale (N/mm²) [sigH0]    1160.82 
Pressione di contatto sul dia. primitivo di funz. (N/mm²) 
 [sigHw]    1385.09 
Fattore ingranamento singolo [ZB,ZD]                   1.00                            1.00 
Pressione di contatto (N/mm²) [sigH]    1385.09    1385.09 
 
Coeff. lubrificante (con NL) [ZL]      1.094      1.094 
Coeff. velocità (con NL) [ZV]      0.982      0.982 
Coeff. rugosità (con NL) [ZR]      0.957      0.957 
Coeff. accoppiamento materiale (con NL) [ZW]      1.000      1.000 
Fattore resistenza alla fatica limitata [ZNT]      1.000      1.000 
 [ZL*ZV*ZR*ZNT]     1.029      1.029 
Un limitato no. di alveoli è consentito (0=no, 1=si) 0 0 
Coeff. di grandezza (fianco) [ZX]      1.000      1.000 
Pressione di contatto consentita (N/mm²) [sigHP=sigHG/SHmin]   1542.93    1542.93 
Resistenza limite al pitting (N/mm²) [sigHG]    1542.93    1542.93 
Sicurezza nominale [SHmin]       1.00       1.00 
Sicurezza per pressione sul cerchio primitivo di funzionamento 
 [SHw]       1.11       1.11 
Sicurezza per pressione ingranamento singolo [SHBD=sigHG/sigH]  1.11       1.11 
(Sicurezza relativa al momento torcente nominale)        [(SHBD)^2]                1.24                            1.24 
Potenza trasmissibile (kW) [kWRating]      23.27      23.27 
 
 
Secondo ISO 6336: 2006 Metodo B 
 
2. FATTORI D'INFLUSSO GENERALI 
 ------------- RUOTA 1 ------------------- RUOTA 2 --------- 
Forza periferica nel dia. di rif. (N) [Ft]     3838.0 
Forza assiale (N) [Fa]                                              0.0 
Forza radiale (N) [Fr]     1396.9 
Forza normale (N) [Fnorm]     4084.3 
Forza periferica sul cerchio di riferimento per mm (N/mm) 
 [w]                                              274.14 
Per informazione: Forze nel cerchio di funzionamento: 
Forza tangenziale nominale (N) [Ftw]     3976.7 
Forza assiale (N) [Faw]                                            0.0 
Forza radiale (N) [Frw]      931.3 
Velocità periferica del cerchio primitivo di riferimento. (m/sec) 
 [v]       4.89 
Valore rodaggio (µm) [yp]        0.6 
Valore rodaggio (µm) [yf]        0.6 
 
 
 
Fattore correzione [CM]      0.800 
Fattore corpo ruota [CR]      1.000 
Fattore profilo riferimento [CBS]      0.937 
Coefficiente materiale [E/Est]      1.000 
Rigidezza dente singola (N/mm/µm) [c']     15.145 
Rigidezza d'ingranamento (N/mm/µm) [cgalf]     21.051 
Rigidezza d'ingranamento (N/mm/µm) [cgbet]     17.893 
Massa ridotta (kg/mm) [mRed]    0.00665 
No. giri di risonanza (min-1) [nE1]                                        26855 
No. giri riferimento (-) [N]      0.087 
 Zona acritica 
Valore rodaggio (µm) [ya]        0.6 
Distanza supporto dell'albero del pignone (mm)             [l]                                             36.000 
Distanza dell'albero del pignone (mm) [s]      3.600 
Diametro esterno albero del pignone (mm) [dsh]     18.000 
Carico secondo figura 13, ISO 6336-1:2006 [-]                                                   4 
 0:a), 1:b), 2:c), 3:d), 4:e) 
Fattore K' secondo figura 13, ISO 6336-1:2006 [K']                                              -1.00 
Senza effetto supporto 
Scostamento effetivo della linea fianco (µm) [Fby]       3.40 
da deformazione dell'albero (µm) [fsh*B1]       1.58 
 Dente senza correzione dell'elica 
 Posizione impronta di contatto: favorevole 
da tolleranze di produzione (µm) [fma*B2]      10.63 
Scostamento linea del fianco, teorico (µm) [Fbx]       4.00 
Valore rodaggio (µm) [yb]       0.60 
Fattore dinamico [KV]      1.038 
Fattori larghezza - Fianco [KHb]      1.086 
 - Piede dente [KFb]      1.058 
 - Grippaggio [KBb]      1.086 
Fattore trasv. - Fianco [KHa]      1.000 
 - Piede dente [KFa]      1.000 
 - Grippaggio [KBa]      1.000 
Fattore d'elica Grippaggio [Kbg]      1.000 
N. cicli di carico (in mio.) [NL]   1400.000                      444.445 
 
3. PORTATA PIEDE 
 ------------- RUOTA 1 ---------------- RUOTA 2 ------------ 
Fattore profilo dente [YF]       1.39       1.29 
Fattore correzione tensione [YS]       2.08       2.07 
Angolo di lavoro (°) [alfFen]      26.65      17.50 
Braccio leva flessione (mm) [hF]       2.51       3.28 
Spessore piede dente (mm) [sFn]       4.54       5.57 
Raggio piede dente (mm) [roF]       0.90       1.06 
Fattore rapporto condotta [Yeps]      1.000 
Fattore elica [Ybet]      1.000 
Fattore dentatura alta [YDT]      1.000 
Fattore di corona dentata [YB]      1.000      1.000 
Larghezza dente determinante (mm) [beff]      18.00      14.00 
Tensione nominale piede del dente (N/mm²) [sigF0]     308.21     365.24 
Tensione piede del dente (N/mm²) [sigF]     423.34     501.68 
Tensione piede dente consentita dalla ruota dentata di prova 
Fattore supporto [YdrelT]      1.000      1.001 
Fattore superficie [YRrelT]      0.957      0.957 
Fattore grandezza (piede dente) [YX]      1.000      1.000 
Fattore resistenza alla fatica limitata [YNT]      0.884      0.905 
 [YdrelT*YRrelT*YX*YNT]      0.846      0.867 
Fattore di flessione alternata [YM]      1.000      1.000 
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232 Disegni
Nel seguito si riportano i seguenti disegni:
• Complessivo: Riduttore Taglia Piccola
• Gruppo: Portasatelliti
– Sottogruppo: Piastra Sinistra
– Sottogruppo: Piastra Destra
– Sottogruppo: Blocca cuscinetto
– Sottogruppo: Satellite
– Sottogruppo: Spingi-satellite
– Sottogruppo: Distanziale
– Sottogruppo: Albero
• Gruppo: Carcassa ed Uscita
– Sottogruppo: Corona fissa
– Sottogruppo: Corona mobile con cuscinetto
– Sottogruppo: Carcassa
– Sottogruppo: Tappo utilizzatore
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Riduttore Taglia Piccola
Portasatelliti
N° NOME Q.TÀ MATERIALE
1
2
3
4
5
6
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Piastra sinistra
Piastra destra
Blocca cuscinetto
Cuscinetto CSXA055
Vite ISO 4762 - M6x20 - 9.8 
Rosetta DIN 137 A - 6,4x11
Satellite
Molla
Ghiera ISO 2982 - M15
Spingi satellite
Cuscinetto CSXAA010-TV
Seeger DIN 472 - J 21
Cuscinetto HN1516
Distanziale
Albero 3
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Portasatelliti
Riduttore Taglia PiccolaCOMPLESSIVO:
UNIVERSITÀ DI PISA - SAMP INGRANAGGI
GRUPPO:
SOTTOGRUPPO:
SCALA: DISEGNATORE: Riccardo Paci
Spingi satellite
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Scala 1:2
UNIVERSITÀ DI PISA - SAMP INGRANAGGI
COMPLESSIVO:
GRUPPO:
SOTTOGRUPPO:
SCALA: DISEGNATORE: Riccardo Paci1:1
Riduttore Taglia Piccola
Carcassa ed Uscita
N° NOME Q.TÀ MATERIALE
1
2
3
4
5
6
7
8
9
10
Corona Fissa
Corona mobile con cuscinetto
Carcassa
Tappo utilizzatore
Vite ISO 4762 - M4x30 - 12.9 
Rosetta DIN 137 A - 4,3x8
O-ring 3625
Seeger SB 153 1
16
16
1
1
1
1
1
1
1
C45
20MnCr5
20MnCr5
C45
O-ring 3650
O-ring 3600
 
 
15
2,
4 
 14 
Il disegno dei denti non è indicativo
Carcassa ed Uscita
Riduttore Taglia PiccolaCOMPLESSIVO:
UNIVERSITÀ DI PISA - SAMP INGRANAGGI
GRUPPO:
SOTTOGRUPPO:
SCALA: DISEGNATORE: Riccardo Paci
Corona fissa
1:1
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